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Resumo

MENDES, Alexandre Schalch, Desenvolvimento e Validacdo de Metodologia para Andlise de
Vibracées Torcionais em Motores de Combustdo Interna, Campinas, Faculdade de
Engenharia Mecénica, Universidade Estadual de Campinas, 2005. 135 p., Dissertac@o de
Mestrado.

Este trabalho tem como objetivo a analise do fendmeno das vibragdes torcionais em drvores
de manivelas de motores de combustio interna para aplicacdes veiculares. Como exemplo, a
formulagdo proposta serd aplicada no estudo da arvore de manivelas de um motor fabricado pela
empresa MWM Motores Diesel Ltda., de seis cilindros em linha, quatro tempos, considerando-se
a utilizacdo de um amortecedor de vibracSes de material elastomérico acoplado ao componente.
Da andlise das vibragGes torcionais ¢ possivel de se obter os torques atuantes em cada secgdo do
virabrequim. Estes esforgos poderfio ser aplicados posteriormente como condi¢des de contorno a
um modelo de elementos finitos, para que juntamente aos demais carregamentos existentes, seja
feita a verificagio do ciclo de fadiga atuante, de modo a avaliar o coeficiente de seguranca do
componente. Apesar de néo ser este o foco deste trabalho, pode-se notar a importéncia da analise
das vibragbes torcionais no dimensionamento estrutural de uma 4rvore de manivelas. Iremos
comparar as amplitudes de vibragBes torcionais tedricas as obtidas experimentalmente, para a

validagfo do modelo matematico proposto.

Palavras Chave

- Vibragoes Torcionais, Motores de Combustio Interna.



Abstract

MENDES, Alexandre Schalch, Development and Validation of a Methodology for Torsional
Vibrations Analysis in Internal Combustion Engines, Campinas, Faculdade de Engenharia

Mecénica, Universidade Estadual de Campinas, 2005. 135 p., Dissertacio de Mestrado.

The scope of this work is the study of the crankshaft torsional vibration phenomenon for
internal combustion engines. As an example, the formulation will be applied to an engine for a
vehicular application, manufactured by MWM Motores Diesel Ltda., with six cylinders in line
configuration, four strokes and considering a rubber damper assembled to the component. From
the torsional vibrations analysis, it is possible to calculate the actuating torque in each crankshaft
section. These loads can be applied as boundary conditions to a finite element model and with the
consideration of the other existing loads it is possible to determine the fatigue cycle, to calculate
the safety factor of the component. This is not the objective of this work, but it is possible to note
the importance of the torsional vibrations analysis in the structural dimensioning of the
crankshafts. The obtained results by the presented methodology will be compared to the

measured values for the validation of the proposed mathematical model.

Key Words

- Torsional Vibrations, Internal Combustion Engines.
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Nomenclatura

Letras Latinas

a — acelerag8o instantdnea do pistdo

C — coeficiente de amortecimento total

Ca — coeficiente de amortecimento absoluto
Cr — coeficiente de amortecimento relativo
d — fator de perda

dp — difdmetro do pistdo

f — rotagio do motor

Fi, — forca de inércia alternativa

F;. — for¢a de inércia rotativa

Fy — forca dos gases

F, — forca radial resultante

Fy, — forca radial das inércias rotativas

Fp — forca radial dos gases

F; — forca tangencial resultante

F, — forca tangencial das inércias alternativas
Fip — forca tangencial dos gases

G ~ Modulo de cisalhamento dindmico

I - momento de inércia

L — momento de inércia das massas alternativas
int_rpm — intervalo entre rotagGes

Kt — ngidez torcional

L — comprimento da biela (distincia entre centros)
m, — massas alternativas

m,, —massa alternativa da biela

my, — massa total da biela

m,}, — massa rotativa da bicla

M; — momento torgor

ord_ign — ordem de ignicéo

r ~raio da manivela ou meio curso do pistio
rpm_min — rotacdo minima do motor
rpm_max - rotacio maxima do motor

s — curso do pistdo

v — velocidade instantdnea do pistio

X — posicéo instantinea do pistdo

[m/s7]
[N.m.s/rad]
[N.m.s/rad]
{N.m.s/rad]
[-]

[m]

[rpm]

[N}

[N]

[N]

[N]

[N]

[N]

[N]

[N]

[N]
[MPa]
[kg.m?]
[keg.m?]
{rpm]
[N.m/rad]
{m]

[kg]

(kg]

[kg]

[ke]
[N.m]

[-]

[m]

[rpm]
[rpm]

[m]

[m/s]

(m]



---------------------------------------------------

Letras Gregas

o — angulo do virabrequim

B — dngulo da biela

8 — dngulo de perda

6 — amplitude das vibragdes torcionais

A — relacfo entre o raio da manivela e o comprimento da biela
¢ — dngulo de fase

¥, — namero de perda

o — velocidade angular do virabrequim

o, — freqii€ncia natural do sistema

Q ~ freqiiéncia de excitagfio

---------------------------------------------------

Abreviagies

PMS — Ponto Morto Superior

DPMS — Depois do Ponto Morto Superior
SBR — Styrene Butadiene Rubber

NR — Natural Rubber

AVT — Analise de Vibracdes Torcionais

Siglas

DMC - Departamento de Mecanica Computacional



Capitulo 1

Introducac

Uma drvore de manivelas estd sujeita a uma série de esforcos dindmicos que atuam de
forma periddica gerando vibragdes e conseqlientemente tensdes, as quais poderfo ser

quantificadas para que possamos assegurar a integridade estrutural do componente.

Atualmente, devido as exigéncias técnicas e comerciais, existe a necessidade dos motores
de combustdo interna operar com pressdes de combustio cada vez mais elevadas, utilizando-se

componentes que devem ser otimizados de forma a evitarmos o seu dimensionamento incorreto.

Sendo assim, foi desenvolvida uma metodologia para o célculo das amplitudes de vibragdes
torcionais e torques gerados por estas condicdes de operagfio, para que se avalie a resisténcia
estrutural das 4rvores de manivelas dos motores de combustio interna, utilizados nas mais

variadas aplicacdes.

As figuras 1.1 e 1.2 mostram respectivamente, uma ilustragdo do motor no qual foram
feitas as analises de vibrages torcionais e sua curva de oferta. Ji a figura 1.3 apresenta a
fotografia de uma 4rvore de manivelas que apresentou falha estrutural devido as vibragdes

{orcionais.



Figura 1.1: Motor Acteon® de 7,2 litros produzido pela MWM Motores Diesel Lida.

Este trabalho esta dividido em quatro partes principais. Na revisdo da literatura sfo
evidenciados os trabalhos semelhantes ao desse estudo e destacam-se os principais objetivos a

serem alcancgados.
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Figura 1.2: Curva de oferta do motor Acteon®



Em seguida, ¢ apresentada toda a abordagem matematica utilizada para a realizacio dos
calculos, mostrando passo a passo todos os conceitos necessarios para a compreensfio do assunto,
partindo-se da analise cinemadtica do sistema biela-manivela ¢ a posterior quantificagdo dos
esforgos dindmicos. Determinados esses carregamentos, iniciaremos a descricdo da metodologia
para o célculo e andlise das vibragdes torcionais, explicando como devera ser obtido um sistema
equivalente que ird simular o componente real ¢ dele tiraremos todas as informacdes necessarias

para que se atendam aos nossos objetivos.

Figura 1.3: Falha estrutural em uma &rvore de manivelas devido 4s vibrages torcionais excessivas

No capitulo 4, serdio apresentados os resultados obtidos, identificando e explicando todos os
pontos que sdo importantes para a conclusido da analise. Esses resultados sdo comparados as
amplitudes das vibragdes torcionais medidas em um motor similar, com equipamentos préprios

para essa finalidade.

Ao final, sdo apresentadas as conclusdes do trabalho, evidenciando a validade da
metodologia adotada e sfo sugeridos temas para trabalhos posteriores que complementem esse
estudo. Os trabalhos que contribuiram para a realizacdo dessa tese sdo indicados nas referéncias

bibliograficas e literaturas relacionadas ao assunto sdo apresentadas na parte de bibliografia.
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ARVORE DE MANIVELAS VOLANTE
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Figura 1.4: Arvore de manivelas ¢ demais componentes responsaveis peia geragiio de torque do motor

As principais caracterfsticas técnicas do motor, cuja arvore de manivelas é objeto deste

estudo, sdo as seguintes;

Seqiiéncia de igni¢do: 1-5-3-6-2-4;

Sentido de rotag@o: Anti-horario, visto pelo volante;

Comprimento da biela: 207 mm;

-]

Didmetro do pistdo: 105 mm;

Meio curso do pistdo: 68,5 mm:;

» Torque maximo: 900 N.m a 1300 rpm;

Poténcia maxima: 191 kW a 2500 rpm;

Rotagéio méaxima do motor: 2850 rpm;



Em relaglio ao exemplo estudado neste trabalho, devido a maior poténcia a ser obtida do
motor, conseguida através do aumento do didmetro e curso dos pistdes e aliados 4 adaptaciio de
um sistema de injecdo eletrdnica de combustivel, maiores solicitagdes no virabrequim iriam
surgir, tornando necessaria a verificacdo do dimensionamento estrutural deste componente,
visando determinar a viabilidade de sua utilizacio nesta nova aplicagfo. O principal motivo que
levou ao estudo dessa metodologia de cdlculo foi a necessidade de se compreender esses
fendmenos vibratérios para possamos prever o comportamento dinimico da 4rvore de manivelas,
evitando-se investimentos financeiros em alteragdes desnecessarias nos ferramentais ja existentes

para o forjamento das pegas.

Existem no mercado, programas computacionais destinados ao célculo das vibragdes
torcionais em virabrequins, dentre os quais podemos citar o Bricks® da empresa AVL List
GmbH, que utilizam abordagens matematicas diferentes da proposta neste estudo, apresentando
porém, resultados muito semelhantes. No Apéndice A s3o mostrados resultados comparativos
entre o referido “software” e o programa desenvolvido neste trabalho, indicando estas
semeﬂlangas. A abordagem matematica escolhida foi a do método das equacdes de estado. O
método das coordenadas principais foi descartado, visto que este Ultimo requer matrizes

diagonais para os calculos, fato este, que ndo ocorre em certos casos na pratica.

A idéia de desenvolver um programa de computador para a realizagfio desses célculos teve
como um dos principais objetivos, a aquisi¢@io da tecnologia necessaria para o desenvolvimento
de componentes, para o usc em novos motores comercializados pela empresa MWM Motores
Diesel Lida.

QOutro ponto crucial para a tomada da decisdo do desenvolvimento deste programa, foi a
facilidade de implementacdo de novas ferramentas de calculos, especificas para o motor em
estudo. Podemos citar como exemplos: A consideragfio de pressdes de combustiio diferentes para
cada faixa de rotacdo do motor, implementacdio de amortecedores - viscosos, utilizacio de
amortecedores de duas massas, simulacdo de falha ou falta de combustio em um ou mais

cilindros, etc.



Capitulo 2

Réviséo da Literatura

As vibragBes torcionais existem nos motores de combustio interna, devido a aplicacdo de
excitagGes periodicas que atuam nos componentes responsaveis pela geragfio de torque, tais
como: Arvore de manivelas, bielas, pistdes, etc. A componente tangencial da forga atuante no
pistdo exerce uma agdo de torgio periddica, ora atuando num sentido ora em outro, promovendo
as vibragdes torcionais. Esse fendmeno pode em alguns casos, gerar deslocamentos angulares de
grandes amplitudes, ocasionando falhas estruturais na 4rvore de manivelas e em outros

componentes do motor.

Basicamente, a andlise ¢ feita iniciando-se pela obtencio de um modelo discretizado da
arvore de manivelas, o qual deverd possuir caracteristicas de inércia, rigidez e amortecimento que
represente o sistema real da melhor forma possivel. Em seguida, devemos calcular o torque de
excitagdo levando-se em conta as forcas dos gases gerados pela combustdo no interior do cilindro
e as forgas de inéreia. Por se tratar de excitacdes periddicas, a analise da resposta dindmica
devera ser feita expandindo-se esse torque em série de Fourier e os deslocamentos serdo
calculados para cada ordem de vibragdo. As amplitudes obtidas podem ser comparadas as obtidas
experimentalmente ¢ dessa forma, podemos avaliar estruturalmente o virabrequim, prever e

reduzir niveis de ruido, analisar juntas de fixacio de volantes, polias, etc.

Johnston, P. R. e Shusto, L. M. [1], desenvolveram ¢ aplicaram uma técnica para analisar o
comportamento das vibragGes torcionais em motores Diesel no regime permanente e transitério
de operagéio, através do método de superposicio modal. Os resultados obtidos dessas analises sio

comparados aos obtidos experimentalmente.



Alguns sistemas podem apresentar vibragSes excessivas em algumas rotacdes especificas.
Este fenémeno foi primeiramente estudado por Draminsky [2]. Hestermann e Stone [3]
apontaram que as causas dos inesperados deslocamentos de grandes amplitudes em multiplos da

rotagdo do motor, s@o as inércias variaveis do sistema biela-manivela.

No passado os efeitos ocasionados pelas caracteristicas varidveis das inércias dos motores
de combustdo internas, ndo eram computados por serem considerados despreziveis nos célculos
das vibragBes torcionais. Recentemente, verificou-se que os efeitos secundarios das inércias
poderiam levar a inumeras falhas em motores de grande porte. Paricha, M. S. [4], examinou em
detalhes esses efeitos, incluiu em seu trabalho os estudos de Draminsky e ao final concluiu que
em certas circunstincias de operacdo, a interagio das forcas de combustdo com os efeitos

secunddrios de ressondncia, podem ser extremamente danosas aos virabrequins.

O efeito da consideragdo dos momentos de inércia como sendo n3o constantes nas
vibragBes torcionais de arvores de manivelas, também foram estudados por Brusa et al. [5]. A
introdugéo de fungdes que levam em conta a variagio da inéreia do sistema em fungiio do angulo
do virabrequim deve ser considerada principalmente quando as massas das bielas e pistdes forem
significativamente grandes, quando comparadas aos demais componentes do motor. Neste
trabalho foi considerado apenas o efeito das vibragSes torcionais, desprezando-se os
deslocamentos axiais. Do estudo do comportamento vibratério das arvores de manivelas feito na
referéncia [5] conclui-se que apesar da existéncia das vibracdes axiais e flexionais, além das
torcionais, estas Ultimas sfio as que correspondem aos modos mais criticos de vibragio para os

componentes dos motores de combustio interna.

Song et al. [6] analisaram a influéncia do acoplamento entre as vibragdes torcionais e axiais
nas arvores de manivelas. Este acoplamento gera vibragdes de grandes amplitudes quando as
freqii®ncias naturais axiais e torcionais sfo iguais, ou quando a freqiiéncia natural do modo axial

€ o dobro da torcional.

Lacy [7] reportou a analise torcional de um motor de quatro cilindros, ciclo Otto & gasolina.

Neste modelo os noés do virabrequim representam os munhdes, os quais sio conectados aos



mancais principais levando-se em conta as propriedades elasticas do filme de 6leo. Estas
propriedades influenciam na rigidez radial e rotacional, bem como o amortecimento do filme de
Oleo. Boysal e Rahnejat [8] utilizaram o equacionamento proposto por Lacy e inclufram num
modelo de multi-corpos, a influéncia da dinimica dos corpos rigidos de todas as inércias

envolvidas para avaliar o ruido gerado pelas vibragdes do motor.

A estimativa dos coeficientes de amortecimento torcional nos motores de combustio
interna, foi inicialmente estudada pelos pesquisadores Den Hartog [9] e Ker Wilson [10], entre
outros. Estes coeficientes eram obtidos através de observagdes empiricas em motores especificos
para este fim e os valores obtidos eram na maioria das vezes, imprecisos, gerando grandes

variagGes na resposta dindmica dos sistemas analisados.

Modelos tedricos e hibridos para estimativa dos coeficientes de amortecimento, foram
propostos por Iwamoto e Wakabayashi [11], os quais levam a relagdes analiticas entre o
amortecimento e outros parimetros mensuraveis dos motores. Wang e Lim [12] chegaram a
estimativas precisas do coeficiente de amortecimento absoluto de um motor monocilindrico
acionado por um motor elétrico. Foram levados em conta os dois primeiros modos de vibrar do
sistema e os coeficientes de amortecimento para esses modos foram obtidos em funcdo do dngulo

do virabrequim.

Y. Honda e T. Saito [13] estudaram as vibracdes torcionais em um motor Diesel de seis
cilindros, com um amortecedor de borracha para reducio dos efeitos vibratérios. O método de
analise utilizado foi pela matriz de transi¢fo de estado, que pode ser verificado na referéncia [20]
e foi observado que a influéneia da rigidez dindmica do elastdmero ¢ mais significativa para as
caracteristicas vibratorias do sistema, do que o amortecimento do motor e do “damper” em si.
Esta caracteristica é determinada principalmente pela geometria da borracha e as caracteristicas

da composicfo quimica do componente.

As vibragdes torcionais s3o geralmente calculadas considerando-se um comportamento
uniforme do motor, com pressdes de combustio idénticas entre os cilindros. Esta condigfio é

verdadeira apenas no inicio de operagdo da maquina, ou sob condiges ideais de manutengio do



equipamento. Na prética, estas condicdes dificilmente ocorrem e variacbes consideraveis no
espectro das forgas de excitagdo podem existir, influenciando de forma substancial as vibracbes
torcionais. Maragonis, L.E. [14] realizou uma pesquisa, na qual essas diferencas dos esforcos
entre os cilindros foram levadas em consideragfio. Resultados tedricos e experimentais sdo
apresentados ao final do estudo, mostrando que realmente existem situagdes em que as

amplitudes das vibracdes podem divergir bastante das esperadas.



Capitulo 3

Modelagem Tedrica

3.1 Cinematica do sistema biela-manivela

Inicialmente para que se entenda o comportamento dindmico de um moter de varios
cilindros, € mnecessdria a compreensioc e o equacionamento cinematico para um motor
monocilindrico, tal como em [18], [19]. Esta formulagdio serd utilizada futuramente para a

determinagfio dos esforcos atuantes no sistema.

10



Figura 3.1: Sisterna biela-manivela

A posigho instantdnea do pistdo em relagdio ao PMS pode ser escrita em fungdo dos angulos

¢ dimensdes destacados na figura 3.1:
x=(r+L)~(r-cosa+L-cosB) (3.1)
Agrupando os termos:
x=r-(l-cosa)+L (1-cosP) (3.2)

Podemos obter o dngulo da biela B em funciio do angulo do virabrequim o.. Chamando de

%, a relagdio entre o meio curso da drvore de manivelas ¢ o comprimento da biela, temos:

r
senﬁ=z-sena = senff=A-sena

11



cosﬁm\/stenzﬁ =+y1- 2 -sen’a (3.3)

Sox=re(l-cosa)+ L-(1-+1-2" -sen’a) (3.4)

Expandindo em série a expressfio da equacio 3.3, teremos:

A sen® o +---

I 2 2
cos f=1-—2"-sen’ & _ L)% sen® P
2 8
A partir das relagdes trigonométricas:

senzaziwl-coﬂa :
2 2
sen4a:3wl-0052a+}~-cos4a ;
8 2 8

1
sen® o mim—-0032a+i-cos4a—-—w-cosﬁa
16 32 16

E fazendo-se as devidas substitui¢des, chegaremos finalmente a seguinte EXPressio:

2 2 4 5
cosff =1——+--cos20t ——  cos 4t + —— - COS 6L + -+ -
4 4 64 5

Portanto, a equagéo que descreverd o movimento do pistdo em relagdo ao PMS pode ser

escrita da seguinte forma, desconsiderando-se os termos superiores 4 segunda ordem:

~

xmrv(lwcosa)-kl-—/i;(lmcosZa) (3.5)

12



Podemos agora, obter as equagdes da velocidade e aceleraciio instantineas do pistdo, como
segue:

 dx dx da dx
y=x=—= . =

T = e s ez (7)) ;
dt da dt do.

- dv dv da dv
X = = - =

== __a).—_
dt da dt do.

Onde a velocidade angular da rvore de manivelas o, pode ser expressa como:

2 ‘;EO. f ; com = [rpm]

() =

Derivando a equacéo 3.5 e fazendo a substituicdo, teremos:

Vo= w-r-(sena+§—sen2cx)

(3.6)

Derivando a equagdo 3.6, teremos:

a=@-r-(cosa+ 14 cos2a) 3.7

Podemos ainda, utilizar mais termos da série e considerar a seguinte equacfio para a
obtenc¢#o da aceleragfo:

Vs v
a=w’-r-(cosa+A-cosla - —cosda + Scoséoc)

Determinada a equacio da aceleragfio instanténea do pisto, € possivel a determinacfo dos

esforgos dindmicos atuantes no sistema. Esse equacionamento serd demonstrado a seguir.
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3.2 Esforcos dindmicos — Forcas de inércia

Existem dois tipos de forgas inerciais que atuam no sistema biela-manivela. As massas
envolvidas podem ser reduzidas e separadas basicamente em dois tipos, sendo uma primeira de

movimento puramente rotativo e outra que descreve um movimento linear alternativo.

3.2.1 Forcas de inércia alternativas

Sd0 esforgos decorrentes do movimento das massas alternativas. Essas massas podem ser
consideradas como sendo a soma das massas do pisto incluindo pino, anéis, travas e a massa

alternativa da biela. A divisfio das massas da biela ser4 explicada na seqiiéncia.

Para obten¢io da forca de inéreia alternativa, utilizaremos a seguinte expressio;

2 A 94’
F,.=m, -r-o (cose +ﬂ-0032amwzmcos4a+;—2—8—cos6a) (3.8)

A considera¢go apenas dos termos de primeira e segunda ordens para o calculo da forca de
inércia alternativa, nfio implica numa redugfio significativa na precisio dos célculos. Foi

observado que a diferenga entre esses valores ¢ menor que 0,55%.
3.2.2 Forcas de inércia rotativas

Séo forcas geradas pelas massas que possuem movimento puramente rotativo. Podem ser
consideradas como sendo a soma da massa rotativa da biela com a massa da manivela do

virabrequim.

E importante observar que, dependendo do grau de balanceamento da 4arvore de manivelas
maiores ou menores serdo as tensdes geradas por esses esforos. Porém, para o cilculo das
vibragGes torcionais, ndo se torna necessdria a quantificagfio dessas solicitagdes e neste caso,

iremos determina-las apenas de modo informativo.
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A forga de inércia rotativa pode ser obtida através da equacdo:

F,o=m ro’ (3.9)

A biela, como visto, pode ser dividida em duas massas equivalentes, uma que ird descrever
um movimento alternativo e outra de movimento rotativo puro. Utilizaremos as seguintes

relagBes para essa divisdo, conforme a figura abaixo:

L1 Lz

Figura 3.2: Divisio das massas da biela

A divisio de massas € descrita na referéncia [18].
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3.3 Esforcos dinfimicos — Forc¢a de combustio

E a forga gerada pelos gases na fase da combustdo. Através da curva de pressio interna do
cilindro em fungdo do &ngulo da 4rvore de manivelas, & possivel calcular a forca instantinea

atuante no pistdo. E interessante a obtengfo dessas curvas através de métodos experimentais.

As curvas p = f (o) variam segundo o regime de operacio e rota¢do do motor, podendo ser
obtidas através da utilizagdo de um transdutor de pressido instalado geralmente no cabegote do
motor, de forma a medir a pressio no interior do cilindro. Um sinal de referéncia e um sensor de
rotagbes também sfo necessdrios para que se obtenha o angulo instantdneo da arvore de

manivelas em relagiio ao PMS do pistdo.

Essas curvas tém o formato mostrado na figura 3.3.

hi t T T -y Y H Y
E & £ * 4 L3 1
3 " * k1 a 3 "
r x * ® n ki 1
: H CE - H : ;
& 13 & 3 E a E El
; : H H : : :
¥ i Ed £ & E £
E £ £ & & - T
¥ 13 L3 #® ] # t
13 SO PRI S-S SN TS I S [A— ]
. 1 H W © £ * 3
H : z I H 7 :
14 13 % B El Ed i)
I3 3 £ ¥ a @ E
o ; H : z H 2 !
- 13 E3 3 E El 1] E
} : : : H : !
= ; : A S ¥ : : H
i3 E3 i3 E Ed x H 1
i ; : : : '
!
f 21 —— [P b £ = i ; P S —
ki . . x * +
13 E £ kS i
: H P ;
¥ s P& £ i3 * +
¥ E & * * b
i ¥ & * " i
a 3 P ] % 3+ E H i
o 10 o o221 E ] g 233 P S UIE
[oraus]

Figura 3.3: Curva experimental p = f () para a condico de 2500 rpm a plena carga,
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A forga atuante no pistio para um determinado valor de pressio pode ser obtida através da

equagdo:

F =p = (3.10)

3.4 Forc¢as resultantes na manivela

Conforme a figura 3.4, podemos observar que com a decomposigio da forca no pistéio,
surgitio duas componentes que irfo atuar no moente do virabrequim (eixo da 4rvore de
manivelas que se conecta & biela). Uma radial que ird promover a flexio das manivelas e outra
tangencial que sera a responsavel pela geragfio de torque no motor. Sera apresentado a seguir o
equacionamento dessas forgas, porém, apenas as forcas tangenciais terfio importancia na andlise

de vibragdes torcionais proposta neste trabalho.

Figura 3.4: Esforcos atuantes na arvore de manivelas
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A forga tangencial, indicada na figura 3.4, decorrente da pressdo de combustio sera:

sen{a + f)

cosP @11

74 £

E a forga tangencial devido as forgas de inéreia, que foi obtida pela da equacio 3.8, sera:

sen(a + )
cos 3

e iz

(3.12)

Podemos calcular agora a forca tangencial resultante que atuara no moente, da seguinte

forma:

{

—

=F +F, (3.13)

~

A forga radial resultante pode ser calculada seguindo a mesma metodologia.

o cos(e + f5) (3.14)
o cosf3

F,=F, 28 f) (3.15)
cos

r = rp+ ra (3'16)

Nas figuras 3.5 e 3.6, podemos observar a variacio dessas componentes em funcfo do

angulo da arvore de manivelas para o caso do motor utilizado como exemplo.
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3.5 Andlise das vibracdes torcionais

As arvores de manivelas estdo sujeitas simultaneamente a vibra¢des axiais, flexionais e
torcionais. Este estudo abordara apenas os efeitos das vibractes torcionais. Conceitos basicos da

analise de vibragdes podem ser revisados em [20], [21], [22].

As condi¢Ges de operagio do motor geram algumas vezes, amplitudes de vibragdes
torcionais elevadas resultando em altas tensdes de cisalhamento que podem comprometer o

projeto do componente.

Para reduzir essas tensdes, podemos utilizar amortecedores de vibracdes torcionais do tipo
viscoso, de borracha, etc., que na maioria das vezes sio fixados parte frontal da arvore de
manivelas (lado oposto ao volante). E possivel ainda, ajustar as curvas de pressio de combustio
através dos recursos existentes nos sistemas de injecfio eletrdnica de combustivel, de forma a
prolongar o tempo de atuagio da forca tangencial na arvore de manivelas, reduzindo as

amplitudes das vibragdes.
3.5.1 Modelo matem:tico equivalente

Para que possamos efetuar os calculos, € necessario que seja obtido um sistema massa-mola
do tipo torcional, que represente da melhor forma possivel a arvore de manivelas mostrada na

figura 1.4,

Esse sistema, no caso do motor de seis cilindros que faz parte do nosso estudo, possuird

onze graus de liberdade e sera representado da seguinte forma:
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F(1)

O CILINDROS
ANEL ) Hin
1*MODO O
E(5} 1(6) T 1{8) e 1{10)
O o O O C O
N ey @ 1@
N ) O
OIICERN Crd) | Crid | CrB) | Cr® | oy | or® | or@® | cr(io)
] i ok ] 1} Hl al I
A ke | ke | kRE | KE | KO | RO | KO | KA
O @ .7
A
Pt
/// Cr i) 9 Q
o POLIA / O O O Q O
!
ANEL - -] O
A TREM DE
2°MODO ENGRENAGENS h
A VOLANTE
o Ca(y Ca{® Ca(d Ca@ Ca(§ Ca(®
\—V—/
AMORTEGEDGR DE
VIBRAGOES

Figura 3.7: Modelo equivalente

Os valores das inéreias I(1 .. 11) e rigidezes torcionais Kt(1 .. 10) entre cada elemento,

podem ser obtidos através de softwares de CAD e CAE respectivamente e oferccem excelente

precisiio quando comparados aos valores obtidos experimentalmente.

As figuras 3.8 e 3.9, representam respectivamente os modelos geométricos a partir dos

quais foram determinadas as inéreias e rigidezes torcionais utilizadas na montagem das matrizes

do modelo.
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Figura 3.8: Modelo para obtengdo da inércia de uma manivela, incluindo a massa rotativa da bicla

Figura 3.9: Modelo para obtengfo da rigidez torcional entre as manivelas do virabrequim

22



3.5.2 Redugio das inércias do trem de engrenagens

No caso do nosso estudo, existe um trem de engrenagens na parte frontal da arvore de
manivelas, o qual € responsével pela transmissdo de poténcia para agregados e demais
acionamentos, tais como: Bomba de alta pressdo, arvore do comando de valvulas, COMpressores

de ar, eic.

Para obtermos a inércia reduzida de um sistema qualquer acionado por uma engrenagem
(2), em relagdo ao eixo de rotagdo de uma engrenagem motora (1), utilizaremos a relaciio

apresentada pela equacfio 3.17:

ENGREMAGEM 2

ENGRENAGEN 1

Figura 3.10: Esquema para redugdo da inéreia de eixos com rotagBes diferentes (nl e n2)

Fred = zz.(i’?:)' 3.17)
nl
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Deveremos utilizar esta reducfio de inéreia para todas as engrenagens ¢ acionamentos que
compoOem o trem e considerar a somatéria destas inércias, como sendo um dos graus de liberdade

do modelo equivalente, conforme descrito na referéncia [15].
3.5.3 Determinacio das caracteristicas dindmicas do absorvedor

A figura 3.11 mostra um detathe em corte do amortecedor de vibragfes torcionais

considerado neste estudo:

CUBG DO DAMPER ANEL 1° MODO

ANEL 2° MGDO h 1
\\ ]

\T POLIA DO VIRABRECGUMY

e

L

Figura 3.11: Amortecedor de vibrag@es torcionais de massa dupia

A rigidez dindmica do elastdmero utilizado no amortecedor, neste caso um composto de
70% de SBR e 30% de NR, seri obtida através de um modelo de elementos finitos, cuja borracha
possul um modulo de cisalhamento dinfmico (G) situado na faixa de 1,5 a 3,0 MPa. Estes

valores, sdo os usualmente encontrados para os elastémeros.
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Através da aplicag8o de um torque conhecido ¢ da obtengfio do deslocamento angular nas
inércias do “damper”, ¢é possivel calcular as rigidezes do componente. Este método & o mesmo

utilizado para a obtencéo das rigidezes entre as manivelas do virabrequim descrito anteriormente.

Dessa forma, sdo obtidos os seguintes valores de rigidezes para o componente:

» Anel do 1° modo I(1) = 0,1230 kg.m*: 64254 N.m/rad < Kt(1) < 127999 N.m/rad.
» Anel do 2° modo I(2) = 0,0273 kg.m* 88887 N.m/rad < Kt(2) < 177252 N.m/rad.

ANEL 1° MODO (MAIOR)

ANEL 2° M0D0 (MENOR)

Figura 3.12: Modelo para a obtengdo das rigidezes dinfmicas do amortecedor de vibracées

A rigidez dindmica da borracha varia em fungfio da sua temperatura. Para os nossos

céleulos foram considerados os seguintes valores dessa propriedade:

Kt(1) = 105000 N.m/rad e Kt(2) = 150000 N.m/rad
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Iisses valores foram baseados em medicOes realizadas em componentes similares,

considerando a borracha a uma temperatura de aproximadamente 95°C.

O coeficiente de amortecimento do elastdmero do absorvedor pode ser calculado conforme

0 equacionamento mostrado a seguir, de acordo com a referéneia [15].

Definmdo o fator de perda:

Cr-a
d=—1 3.18
< (3.18)
E definindo também o nimero de perda:
Z:tané‘):CIMQ (3.19)
Kt

Onde Kt e Cr sdo respectivamente a rigidez dinamica e o coeficiente de amortecimento
relativo da borracha utilizada no anti-vibrador. E possivel de se verificar que para £ = @,

teremos y = d. O fator de perda do elastdmero situa-se na faixa: 0,2 < d < 0.3 e nos calculos

utilizaremos o valor: d = 0,25,

No desenvolvimento do projeto de um amortecedor de vibragdes, ¢ interessante que sejam
manufaturadas algumas pegas, que contenham compostos de borracha com diferentes rigidezes
dinfimicas, para simular as variagdes que possam ocorrer no processo de fabricacdo do

absorvedor. Dessa forma, podemos escolher a melhor faixa de rigidezes para 0 componente.

Segundo Klier, H. [15], deveremos linearizar a rigidez dindmica do amortecedor na
condigio de ressondncia e adotd-la como sendo constante para as demais condi¢des de operacio
do motor. Utilizando este procedimento, nfio estaremos comprometendo os resultados das
analises, visto que, as amplitudes de maior importancia para a verificagdo so as que ocorrem nas
condi¢des de ressondncia do sistema, pois sfo estas que promoverdo as maiores solicitacdes na

arvore de manivelas.
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3.5.4 Determinacéio das caracteristicas dinimicas do sistema

Nesta se¢fo serdo estudadas as caracteristicas dinimicas do sistema, incluindo as matrizes

de inéreia, amortecimento, rigidez, autovalores, autovetores e fatores de amortecimento.

Para vibracSes mecénicas temos:

[M1-10@)} +[C]-6()} +[Ki]- 8 (00} = (T(1)) (3.20)

Onde {8(1)} e {T(t)} sdo vetores que representam respectivamente as amplitudes de
vibragio € os esforgos de excitacio atuantes em cada inércia do sistema. No nosso caso eles serdo

vetores (11 x 1).

A seguir iremos apresentar o equacionamento matemdtico do sistema equivalente

representado na figura 3.7.
Considerando-se que » M =0:
Para a inéreia I(1):

—IQ)-6() = Cr(1) - 6Q1) - Kt (1) - O(1) + Cr(1) - O(3) + K£(1) -6 (3) =0 =

I(1) - 6(1) + Cr(1) - 6(1) + Kr(1) - 6(1) — Cr(1) - 8(3) — K#(1) -6 (3) =0

Para a inércia I(2):

1(2)-6(2) + Cr(2)- 9(2) + K1(2) - 8(2) ~ Cr(2) - 0(3) - K¥(2) -0 (3) =0
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Para a inércia I(3), considerando o absorvedor do 1° modo:

~1(3)-6(3) — Cr(3)- 6(3) - K#(3) - 6(3) — Cr(1) - (3) — Kt() - (3) + Cr(1) -6 (1) + ...

Kt(1) - 0(1) + Cr(3)- 8(4) + Kt(3) -0 (4) = 0

Para a inércia I(3), considerando o absorvedor do 2° modo:

~ 1(3)-6(3) - Cr(3) - 6(3) - Kt(3) - 6(3) ~ Cr(2) - 0(3) ~ K1(2) - 0(3) + Cr(2) -6 (2) + ..
Kt(2)-0(2) + Cr(3)- 6(4) + Kt(3) -0 (4) = 0 ;

Reorganizando as equagdes anteriores, obteremos respectivamente:

1(3)-6(3) + [Cr(3) + Cr(2)]- 6(3) + [K1(3) + K1(2)]- 6(3) - Cr(2) - 6(2) ~ Kt(2) -0 (2) — ..
Cr(3)-6(4) - Kt(3)-0(4) =0 ;

1(3)-6(3) +[Cr(3) + Cr(1)]- 0(3) + [Ke(3) + Kt(1)]- 6(3) — Cr(1) - 6(1) — Kz (1) -0 (1) ~ ...
Cr(3)-6(4) - Kt(3)-0(4) = 0

Finalmente, reunindo as duas equacdes anteriores teremos:

1(3)- 6(3) +[Cr(3) + Cr(2) + Cr(D]- 6(3) + [Ke(3) + K¥(2) + Kt(D)] - O(3) - Cr(2) -6 (2) —...
Cr()- (D) — K#(2)- 6(2) - Kt(1) - 6(1) — Cr(3)- O(4) — Ki(3) -6 (4) = 0

Para a inércia 1(4):
— I(4)- 6(4) = Cr(4) - 6(4) - Kt(4)- 6(4) - Cr(3) - (4) — K1(3) - 8(4) + Cr(3) -6 (3) + ...
Kt(3)-0(3) + Cr(4)-6(5) + Kt(4)-6(5)=0 =
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I(4) - 6(4) +[Cr(4) + Cr(3)]- 6(4) + [Kt(4) + Kt(3)]- (d) - Cr(3) - 0(3) — K1(3) -0 (3) ~ ...

Cr(4)-6(5) - Kt(4)-0(5) =0

Para uma inércia genérica I(i):

~ I1()-8() - Cr(i)- 6() — Ke(i) - 0(G) ~ Cr(i -1) - 0() — Kt(i ~1)- 0G) + Cr(i =1)-6 (i = 1) + ..

Ki(i—1)-0( 1)+ Cr(i)- 0+ 1)+ Kt(1) (i +1) =0 =

I()- () +[Cr(i) + Cr(i = D))- 6() + [Kt(i) + Kt (i =1)]- 8G) = Cr(i ~1) - 0 —1) = Kt(i =1) -0 (i —1) -
Cr(i)- 63 +1)~ Kt(i))-0(i +1) =0

Para a inércia I(11):

—I(11)-8(11) — Cr(10) - H11) - K1(10) - 8(11) + Cr(10) - B(11) + K7(10) B =0 =
I(11)-8(11) + Cr(11) - (1) + Kz (11)- 8(11) — Cr(10)- H(11) — K¢(10)-0(11) = 0

Escrevendo na forma matricial, teremos:

Matriz de inércia:

My 0 0 0 0 0o 0 0 0 0 0

0 M o o0 0 0 ¢ 0 0 0 0

6 0 M e 0 0 6 0 0 0 0

Mlguan={oe ¢ o & 0 0 06 0o 0 0 0

¢ 0 0o 0 IH 0 6 0 90 0 0

0 o0 0 © 0 K& O O @® 0 0

0 0 0 0 o6 0 INn o 0 0 0

0 0 ¢ 0 0° 0 0 I® 0 0 0

0 0 0o 0 © 0 ¢ 0 I®™m 0 0

¢ °o 0 6 0 0 0 o 0 I o
¢ 0 0 ¢ 0 o 0 9 0 0 Iun|
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As massas alternativas deverfio ser introduzidas nos calculos como inércias equivalentes,

que deverdo possuir a mesma quantidade de movimento dos pistdes.

Utilizaremos nos célculos a inércia média para uma rotac¢do da arvore de manivelas. Seu

valor pode ser quantificado através da equagio abaixo, conforme apresentado em [18].

1 A
I o=m 2 i 3.21
alt a (2 8} ( )

A inércia alternativa deverd ser somada 4s inércias das manivelas do virabrequim, ou seja,

as 1nércias I(5 .. 10).

Matriz de amortecimento absoluto:

0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
[Ca] quany=| ¢ 0 0 0 Ca) O 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 Ca® © 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 Ca® 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 Ca) 0O 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 Ca® 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0  Ca6) 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 |

Este amortecimento existe devido ao contato entre os anéis dos pistdes e os cilindros do
bloco do motor. Podemos notar que apenas as inércias correspondentes as manivelas do

virabrequim possuem valores de amortecimento absoluto.

De acordo com experiéncias em motores similares, serd adotado para o coeficiente de

amortecimento absoluto o valor de 6 N.m.s/rad.
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Matriz de amortecimento relativo:

1Cr} qan =
[ crnly 0 - Cr{l)
o oA —-CH2)
~CHl) =Cr(2) CrH3)+CHD+CAD
[ o -Cr(3)
o [ 0
9 [ 0
5 0 0
0 8 o
90 ] 0
0 9 i
L o 0 0

0
0
-Cri3)
CR&+CH3E)
—-Cr(4)

= R e S i = ]

0
0
G
—Cr(4)
CHE)+Crd)
=G5
0

L= oo o o}

0
0
0
0

-CHS)
Cr(6y+ Cr(5)
~CH(6}

o3

4]
[
W]

G
]
a
G
0

—Cr(6)
Cr(D+Cr(6)
~CA(T)

o
0
o

o o o O o

o
—Cr(7)
Crigy+Cr(7)
~Lr(3)

4
&

o o o O o o o

~Cr®
Cr(3) +CH3)
—Cr9y
¢

0 ¢

0 o

0 o

0 0

0 0

0 0

0 0

¢ 0

-Cr®) 0
Cril0)+Cr8) ~Crl0)
-Crie) o |

Da mesma forma que o coeficiente de amortecimento do elastdmero foi obtido através da

equacdo 3.18, podemos calcular essa grandeza para as manivelas do virabrequim. Os valores do

fator de perda a serem considerados para diferentes tipos de motores s&o mostrados na referéncia

[16]. Para motores Diesel, quatro tempos, com seis cilindros em linha, turbo-alimentados, o fator

de perda sera: d = 0,035.

Matriz de amortecimento total:

[C] qran =1Ca] a1 + [Cr] 1y

Matriz de rigidez:

Kt] qrapn =

[ Ko ¢ - KH(1)
0 K - KK2)
—Kid) ~Ki(2) Ki3)+ Ki(Z)+ Ki(ly
o — K3}
0 o o
i} o 0
0 o 0
o o )
0 o 0
b o 0
0 0 0

0
0
-K(3)
KK+ K1(3)
- Ki(4)

0

o 2 I - I = I = ]

0
0
¢
= K¥{4)
Ki(5)+ Kt(4)
- KK(5)

L= e T o B oo S w4

g
0
0
G

O]
KH(6)+ KH5)

~&x(€)
G

0
¢
0
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DD DD

0
- Kt(6)

Ki(7)+ KH(6)

-~ KTy
0
Q
0

[« = = B = I =}

0
—Ke(7)

Ke(8)+ KD

- Ku(8)
4]
ol

o o o o o o O

- KH(®)

K%+ Ke(®)

)
0

0 0

) 0

0 0

0 0

0 0

0 o

0 0

0 o

- KHO) 0
KQ0) + Kt(5) —KH10)
~Ki10)  KA10) |




3.5.5 Determinacio do torque de excita¢fio

O torque de excitacfio ¢ uma funcio periédica e a sua aplicagio no modelo equivalente sera
feita através dos seus harménicos. Pode-se notar que as excitagdes sé aparecem nas posicdes do

vetor correspondentes aos cilindros do motor, posicoes estas, onde ocorrem as explosdes.
rol=P 0 0 0 Mty M 0 M0 M0 M) i) of

O torque de excitagio é uma funcdo do dngulo do virabrequim e sera calculado pela

equagio:

M,=F

t ¢

¥ (3.22)
Onde Ft ¢ a forca tangencial obtida pela equagiio 3.13.

A expressdo abaixo mostra o torque de excitagio representado pelos seus harménicos

obtidos da série de Fourier, sendo A, e By, os coeficientes da série conforme referénceia [24].

k 24
Ao

+3 [Af -cos(nw-1)+ B -sen( new -z)} (3.23)

n=1

M ()=

O indice % indica o cilindro para o qual sers feita a expansdo da curva de torque, visto que
existe uma defasagem em sua aplicaciio de cilindro para cilindro. Essa defasagem, em graus do
virabrequim, € fungo do intervalo de igni¢io do motor e obviamente do numero de cilindros.
Como este estudo é baseado em um motor de 4 tempos ¢ 6 cilindros: £k = 1 .. 6, com uma

defasagem de 120° nas manivelas.
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Figura 3.13; Curvas de torque tcoricas para uma condigiio de 2600 rpm a plena carga

O indice » representa o niimero de termos da série no qual desejamos realizar a expansio.

A maioria dos autores considera que 24 termos sio suficientes para que se obtenha uma preciso

satisfatoria nos calculos.

Podemos ainda reescrever a equagdo 3.23 da seguinte forma:

Sabendo-se que:

eifm)vt "é"e*inwut ot et
— ; sen{n@-t)=

cos{(nw-1) = 5
i



Teremos:

i X ' einw-t +e-inm-t
Ay ~cos(nw -ty + By, -sen( nw -t) = AF - 5 +

inar-t —inw-t
e - 1
k| (A

- ) e I T

Fazendo:

Cr=—{da"-iB}) ¢ miﬁé-(A"ﬂB")

Obtém-se finalmente:

k 4 ) _ _
M= St e s T 629

nz

O termo Ao da série de Fourier nfio produz vibragdes no eixo da arvore de manivelas, mas

sim um momento torgor constante sobre o qual irfio somar-se as vibragdes torcionais.
3.5.6 Solugiio por equacdes de estado

Definiremos agora um vetor de estado e sua derivada no tempo:

x(r)={€@} . %)= 100 (3.25)
9 6 (2)

Pode-se expressar o comportamento dinidmico do virabrequim através do sistema de

equacdes diferenciais de 1* ordem:
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O =A-x(6)+b(t) ; x(0)= {gigi} (3.26)

Onde x(0) € a condigdo inicial do sistema. A matriz [A] e o vetor {b(t)} sfo expressos da

seguinte forma:

A= 0 ! ;. b(H)= 0 3.27
RS ....M_I'Kf -M’l-C 3 ()_ M_I'T(I) ( )

Onde [A] possui dimens&o (22 x 22) e {b} a dimensdo de (22 x 1).

O vetor das excitagfes {b(t)} tem a seguinte forma:

6D
b(t) = {bZ(r)} (3.28)

Onde:

PiH)={0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0};

b2<r>=M-‘-T(r>={o 000 MO MO MO MG MO MO 0}

1(35) 1(6) I(7) 1(8) %  I(19

No vetor {b2(t)}, podemos observar que a dltima e as primeiras linhas sfo as que
representam respectivamente, o volante e a parte frontal da drvore de manivelas. Como essas

inéreias ndo possuem excitagdes externas, seus valores so nulos.
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Substituindo os coeficientes da série de Fourier e definindo os vetores;

H 2
b ={{o}£o 000 A A

1 2
b,,:{{o}fo 000 & G

A03 A04 AGS A06

I(3) 1(6) I(7y I®) I(9 I(10)
¢, Cb ¢t

1(5) I(6) 1(7) IB) I1(9) I(10)
2 6:3 Cn4 E:s CRG

I(5) I(6) I(7) IR I(9) I30)

—1
Z:{{o}zo 000 Lo G

<

Onde: {0}={0 0 0 0 0O

Podemos escrever gue:

Bb(r) :%"+Z[bn e 4 p

000 0 of

3.5.7 Resposta do sistema através da integral de convolugio

T
0} ;
T
0};
T
D};

(3.29)

A resposta de um sistema vibratério excitado periodicamente e representado pela sua

equagdo de estado pode ser obtida através da matriz fundamental, ou matriz de transicio de

estado:

D) =™

E da integral de convolugdo, conforme a referéncia [20]:
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x(t) =Dty x(0) + }(D(t -7)-b(t)ydt =

x(z) = O() - x(0) %—;— _fCD(r —7)-b,-dr + i ](D(t —7)- (b, €™ 4b, e )t (3.31)

n=l g

Como estamos interessados apenas na resposta permanente do sistema, iremos

desconsiderar a resposta transitoria para as condigdes iniciais @(2) - x(0) .

A primeira integral representa o termo constante da série de Fourier. Este termo n#io produz

vibragBes, mas apenas um torque constante nas sec¢des do virabrequim.

As integrais abrangidas pelo somatorio da expressdo da resposta a excitagdo periddica serdo

as responsaveis pelas vibracdes torcionais. Sendo assim:

x(t) = 22 ]@(r ~7)- (b, -€"7 +b, ™" )dt (3.32)

n=1 g

Solucio das integrais do somatorio:

£
xn (I) - .{eA»(FMT} .(bn s el‘na).r + b,., _e—fng;.r )dT =
¢
t ] _ -
X, (l‘) - }.ed'(twr) _bn NPl P jed-(r—r) 'bn Lo e e
0 o

? t
xn (f) — jed-; . e—,‘f’r 'bn .eznw-rd7+ {eA-t . e-AAr ‘bn 'ew»ma)-rd,c =
o 0

H 4
xn (t) — eA-r B je{;nw'IwA)-r 'bn ‘dT + eAvt ) Je(-mw-]—/!)-r 'bn 'dT —
o o
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x, (t)=e™" -[(in(o T = Ay TN 4 (i - ] — 4)7F - eI [ g:] =
x, () =e" - [(ina) A=A (T b 4 (—inw - T - Ay (el . E::-] =

Considerando a propriedade comutativa da matriz fundamental, cuja demonstragdo pode ser

vista na referéncia {20]:
x,()=e® (" D) (inw - I — A)7 b, +e* (e _ T (minw - T — 4)™ b,
x, (1) = (" —e* Y (inw - 1 - A)T b, + (TN~ e*) (=iner - T ~ 4) - b, =
X, (y=(ine-I- A7 b, - ™D —(inw - I~ A)" b, - +...
ot (=in@ T =AY b, e _(cingy - T = 4) B - e™
Sendo assim:
x, @) =(nw-I-A)7" b, "D 4 (—inw- T~ 4" b _
o™ [{——incu T = A b, + (~inw -1 — A)™ E]
Definiremos agora a matriz de freqiiéncia e sua conjugada:
F,=(ino - I-A" e F, =(—inw I—-A4)" (3.33)

Definiremos também o vetor de resposta em freqiiéncia e seu conjugado:

g,=F,'b, e g =F, b (3.34)
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Portanto, a resposta para uma ordem » podera ser obtida da seguinte forma:

~ifo -t At .

5(t)=g, €™ +g, e et (g 43 ) (3.35)

Para t — = ¢ sendo o sistema assintoticamente estavel, é possivel verificar que o Gltimo

termo da equacfo acima se anula e portanto a resposta permanente de ordem # sera:
@) =6,(t)=g, " +g e (3.36)

O vetor de resposta em freqiiéneia tem dimensdio (22 x 1), sendo que as onze primeiras
linhas representam os deslocamentos angulares e as onze dltimas, as velocidades angulares. No
nosso estudo, estaremos interessados nas amplitudes de vibrages torcionais, ou sejam, as

primeiras linhas do vetor.

Utilizando-se as relagdes de Euler, podemos dizer que:

an ()= (gnj +§ﬁj ) cos(nw-t)+i- (gnj -8, )»sen(nm 1) =
g, (1)=2- Re(gn ) cos(nw -t) -2 -Im(gn ) sen(ne - 1)

I i

Através das relagdes trigonométricas, ¢ possivel obter finalmente as equagdes que

determinam a amplitude de vibragdo e a fase para cada ordem 7 da excitagéo, para cada inércia j:
an =0 -cos(na)-t—d)nj) Com:j=1..11 ¢ n=1.24 (3.37)

Onde a amplitude de vibragio sera:

©,, = Z'J[Re(gnj W +[Im(g, )F =2-

g, (3.38)
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E a fase:

é)n- =atan:ww ‘ (339)
T Rz, )

Finalmente, € possivel obter a amplitude global de vibragio torcional através da seguinte

equacio:
24
8, =Z@», -cos(na)-t-ej)nj) (3.40)
=}

Resumindo a metodologia a ser empregada, para cada fregiiéncia de excitagfo, ou seja,
cada rotagdo do motor, existira um torque diferente que devers ser expandido em uma série de
Fourier contendo 24 termos, atuando com uma defasagem entre cada um dos cilindros e

operagdes matriciais trabalhosas que deverfo ser efetuadas para cada passo do processo.

Sendo assim, foi desenvolvido um programa de computador escrito em Matlab®, para a
realizagio de todos os célculos envolvidos. Comparando-se os resultados obtidos com as
amplitudes de vibragdes torcionais medidas, iremos verificar a eficiéneia da metodologia

empregada.
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Capitulo 4

Resultados e Discussoes

A partir do programa de computador mencionado anteriormente e considerando os dados de
entrada indicados abaixo, obtidos pelo método dos elementos finitos e medigdes experimentais,

apresentaremos a seguir os resultados das anélises.

4.1 Dados de entrada (motor de 191 kW a 2500 rpm)

ma=2378kg

L =207 mm

s =137 mm

dp =105 mm

ord ign = 1-5-3-6-2-4
rpm_min = 1000 rpm
rpm_max = 2850 rpm
mmt_rpm = 50 rpm

Inércias [kg.m?]:

I(1)=0,1230 (Anel do amortecedor ~ 1° modo)

1(2)=0,0273 (Anel do amortecedor - 2° modo)

1(3)=0,0350 (Polia do virabrequim e cubo do amortecedor)
I(4)=0,0140 (Trem de engrenagens)

i(5)=10,0468 (1* manivela do virabrequim e massas alternativas)
I{6)=10,0328 (2° manivela do virabrequim e massas alternativas)
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I(7) = 0,0468 (3* manivela do virabrequim e massas alternativas)

I(8) = 0,0468 (4" manivela do virabrequim e massas alternativas)
K9)=10,0328 (5" manivela do virabrequim ¢ massas alternativas)
I(10) = 0,0488 (6 manivela do virabrequim e massas alternativas)

I(11)=1,6990 (Volante e platd da embreagem)

Rigidez torcional [N.m/rad]:

Kit(1) = 105000 (Rigidez dindmica — 1° anel)
Kt(2) = 150000 (Rigidez dindmica — 2° anel)
Kt(3) = 1064000

Ki(4) = 1510000

Kt(5) = 1254000

Kt(6) = 1254000

Kt(7) = 1254000

K(8) = 1254000

Kit(9) = 1254000

Kt(10) = 2089000

Amortecimento absoluto [N.m.s/rad] :
Ca(l)=6  (1° cilindro)
Ca(2)=6  (2°cilindro)
Ca(3)=6 (3 cilindro)
Ca(4)=6 (4° cilindro)
Ca(5)=6  (5° cilindro)
Ca(6)=6  (6° cilindro)

Amortecimento relativo:
d_damper = 0,25 (Fator de perda da borracha do amortecedor)

d_motor = (0,035 (Fator de perda para as manivelas do virabrequim)
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As figuras 4.1 e 4.2 ilustram (sem escala) os deslocamentos das inércias para os dois

primeiros modos torcionais de vibragiio do sistema.

\
S
N O
+ Yiodo e O O O 0O O O
|
O, ><\? |
/T | |
: J\j
511 )
| O O
oo O 0 o o o O
O
O . Volarnte
Damper

Figura 4.1: Representago grafica do 1° modo de vibrar (112,23 Hz)
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net O 0 0 0 0O O

Anel
2° Modo

O Volante

Damper

Figura 4.2: Representacio grafica do 2° modo de vibrar (229,37 Hz)

As figuras 4.3 e 4.4 representam respectivamente, a pressio no interior dos cilindros em
fungéo do &ngulo do virabrequim a plena carga na rotagéo de 1000 rpm ¢ a variacdo dos picos de

pressdo para diversas rotagdes do motor. Os graficos da pressio para as demais rotacdes slo

qualitativamente semelhantes ao da figura 4.3.
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Figura 4.4: Picos de pressdo de combustdo em fimgio da rotacio do motor



4.2 Torciogramas tedricos

A figura 4.5 mostra os resultados obtidos dos calculos das amplitudes das vibragdes

torcionais referentes a polia do virabrequim I(3).

{graus]

Fignra 4.5: Amplitades de vibragtes torcionais

As ordens que aparecem em valores fracionados (0,5% / 1,0/ 1,5" ...), ocorrem pelo fato do
motor ser de 4 tempos, ou seja, a cada duas voltas da arvore de manivelas existira um periodo da
excitagio. Como exemplo, a 3® ordem corresponde ao 6° harmdnico do torque de excitagio,
sendo assim, a cada duas revolugbes do virabrequim existirio 6 oscilagbes na resposta do

sistema, conseqiientemente 3 oscilacdes por rotagdo. Esta explicagio pode ser vista em detalhes
nas referencias [9] e [10].
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A partir dos calculos efetuados, ¢ possivel também obter os valores dos torques atuantes

entre cada inércia do modelo discretizado da arvore de manivelas.

Conhecendo-se as amplitudes globais de vibragfio de duas inércias consecutivas e a rigidez
torcional entre as mesmas, ¢ possivel de se determinar o torque atuante nesta secgfio. Essa tor¢do
¢ importante para o dimensionamento da 4rvore de manivelas e também dos parafusos utilizados

na fixagfo do volante, polias, etc.

E interessante salientar que as amplitudes globais de vibragdo sdo obtidas pela soma
vetorial das amplitudes de cada ordem de vibrag8o ¢ a diferenga de amplitudes entre inércias deve

ser obtida considerando-se a fase dos vetores para cada instante.

A equag8o abaixo resume a metodologia descrita para a obtengdo do torque atuante em uma

determinada sec¢fo e a figura 4.6 ilustra os resultados desses calculos:
T =l6,-6,,-Kt,, ;comj=2.11 (4.1)

Outro ponto a ser observado, é que o termo constante da serie de Fourier deverd ser somado
a este torque tantas vezes quantas forem o nimero de inércias responsaveis pela geracio de
torque a frente da secc@o analisada. Por exemplo, no caso da fixacfio entre o volante e o 6°
cilindro, esse termo deverd ser somado 6 vezes ao torque das vibragBes torcionais, pelo fato de

existirem 6 cilindros em opera¢fio no motor.
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Figura 4.6: Torque atuante entre o volante ¢ o 6° ¢ilindro

Analisando-se a figura 4.5 podemos obter algumas informagdes. As ordens que possuem
maiores amplitudes de vibragio sfo, entre outras causas, responsaveis pela geragio de ruidos em

engrenagens ¢ demais acionamentos. Esse tipo de ruido também € conhecido como “rattle-noise”.

As ordens principais de vibrag@o s3o as de valor inteiro e multiplas do nimero de cilindros
do motor, para maiores detathes vide referéncia [19]. Do ponto de vista estrutural, deveremos
focar a analise na 3°, 4,5" ¢ 6" ordens. A ordem 1,5" apesar de apresentar amplitudes elevadas, de
at¢ aproximadamente 0,20°, € ocasionada por movimento de corpo rigido e no ird gerar torgdes

consider&veis nas secgfes do virabrequim.
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Altas ordens como a 9° e a 12% possuem pouca energia e ndo geram vibracdes que possam
comprometer a integridade do sistema. Tradicionalmente, as vibragdes torcionais sio analisadas
até a 12" ordem conforme as referéncias [15], [16], [17]. Porém, no caso do motor analisado,

podemos notar que as amplitudes das ordens superiores 4 9°, so despreziveis.

A amplitude global de vibragio ¢ apenas um valor indicativo e nfio implica em conclusdes
imediatas. Nas rota¢des de deslocamentos angulares globais mais elevados, geralmente ocorrem
as matores solicitagBes no virabrequim e no amortecedor de vibrages torcionais. Um indicativo
para a verificagfio estrutural da arvore de manivelas e demais componentes associados, & a analise

do torque atuante em cada manivela, como mostrado na figura 4.6.

Conhecendo-se o valor do momento torgor, é possivel verificar se as juntas aparafusadas
para a fixa¢ho do volante e da polia sdo capazes de transmitir os torques atuantes, ou ainda, ¢
possivel a verificagiio do nivel de tensdes nas regides criticas do virabrequim através de analises

pelo método dos elementos finitos, por exemplo.

E possivel reduzir as amplitudes de vibragio das ordens 4,5% ¢ 6°, modificando-se o
composto da borracha do amortecedor. Porém, a amplitude do 1° modo de vibrar excitado pela 3
ordem nfo sofrerd redugdes significativas de amplitude. Esta ordem é bastante susceptivel a
variacdo das inércias do sistema, como pode ser visto na figura 4.7. As grandes amplitudes das

ordens 4,5% ¢ 6', so as principais responsédveis pelos ruidos de alta fregiiéncia.

Se aumentarmos a inéreia do volante, iremos reduzir as amplitudes da 3* ordem nas baixas
rotagdes, porém a amplitude de vibragfio do 1° modo ird aumentar de modo consideravel ¢ sera

dificil reduzi-la alterando-se apenas as caracteristicas dindmicas do “damper”.

Podemos verificar também, que existe uma sobreposicio de dois modos de vibrar (1° modo
excitado pela 3* ordem com o 2° modo excitado pela 6* ordem) numa rotacdo préxima de 2300
rpm. Esta coincidéncia € responsavel pela alta solicitagio dos componentes nessa rotagdo e este
foi um dos motivos pelo qual optou-se pela utilizacio de um amortecedor com duas massas, de

forma a reduzir as amplitudes do 2° modo de vibrar.
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As pequenas oscilagbes que ocorrem em determinadas faixas de rotagfo para todas as
ordens simultaneamente, sdoc decorrentes das variagBes nas curvas de pressfo de combustio
existentes entre as rotagOes. Essas variagOes sfio merentes dos mapas de calibragio da injeciio

eletronica de combustivel e quanto maior for o namero de curvas medidas e adicionadas ao

programa de calculo, menores serfio essas oscilagGes nos graficos.

[araus]

Figura 4.7: Amplitades de vibracdes torcionais considerando-se reducfio na inércia do volante

Os resultados apresentados na figura 4.7 foram obtidos considerando-se uma reducio de
aproximadamente 30% no valor da inércia do volante e sistema de embreagem do motor.
Podemos notar um aumento do grau de irregularidade nas baixas rotagbes e uma redugio

consideravel na amplitude da 3° ordem / 1° modo de vibrar. As demais ordens nfio apresentaram
redugdes significativas nas amplitudes.
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As figuras 4.8 e 4.9 mostram as amplitudes de vibragdes torcionais, considerando-se os
limites inferiores ¢ superiores das faixas de rigidezes dindmicas dos elasidmeros do amortecedor
apresentadas no item 3.5.3. Através desses resultados podemos observar a influéncia da variagfio

dessa propriedade na resposta do sistema.
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Figura 4.8: Amplitudes de vibragtes torcionais com Kt{1) = 64254 N.m/rad e Ki(2) = 88887 N.m/rad
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Figura 4.9: Amplitedes de vibrages torcionais com Kt(1) = 127999 N.m/rad e Ki(2) = 177252 N.m/rad

Neste caso especifico, rigidezes dindmicas menores levaram a amplitudes de vibragio mais
baixas, porém, calculando-se o torque atuante entre o volante e a primeira manivela, poderemos
verificar que o valor maximo desse esfor¢o sera praticamente o mesmo para os dois exemplos ¢

continuaria proximo dos 4400 N.m.
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A partir das caracteristicas de amortecimento do “damper” & possivel determinar a poténcia
dissipada pelo componente para cada rotacio do motor. Esse calculo & importante para que se
determine o nivel de solicitagio do absorvedor, pois, caso a capacidade de dissipagio de poténcia
em forma de calor seja excedida, haverd um superaquecimento do componente e uma
conseqliente degradacfio da borracha. Com isso o “damper” pode perder a sua fungdo, podendo

acarretar no cisalhamento do elastdmero ou ainda numa fatha estrutural da 4rvore de manivelas.

Podemos quantificar essa grandeza através da expressio:
. t - . 2
0,= [cr, -(epeg} d -1 @2)

Assim como no calculo do torque atuante em cada seccdo do virabrequim, a poténcia
dissipada devera ser calculada pela soma vetorial de cada ordem das velocidades angulares e a
diferenca de velocidades entre as inércias devera ser obtida considerando-se a fase dos vetores

em cada instante.

As figuras 4.10 e 4.11 representam a poténcia dissipada pelos elastdmeros dos andis do
primeiro € segundo modos respectivamente, considerando-se os dados de entrada mostrados no

inicio deste capitulo.
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Figura 4.10: Poténcia dissipada pela borracha do anel do primeiro modo de vibrar
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Figura 4.11: Poténcia dissipada pela borracha do anel do segundo modo de vibrar

Observando a figura 4.10, podemos verificar que para uma rotagio proxima dos 2300 rpm a
poténcia dissipada pelo amortecedor é de 930 W. Conforme experiéncias com aplicagbes
semelhantes, sabe-se que a poténcia méaxima possivel de ser dissipada por este tipo de
componente ¢ de aproximadamente 500 W nesta rotagio. Sendo assim, podemos presumir que
esse “damper” ira apresentar falhas na borracha do primeiro anel. Ja para o segundo anel, nio

ocorrerdo problemas estruturais.



Observagdes em testes de veiculos em condigdes de operagdo proximas & de poténcia
méxima e em dinamdmetros na condi¢fo de 2300 rpm a plena carga, indicaram sobre-carga na
borracha do primeiro anel. Notou-s¢ um superaquecimento do amortecedor de vibra¢des, que
acarretou numa deterioragdo da borracha e como conseqiiéncia, a perda de propriedades

mecinicas do elastdmero.

Alguns amortecedores apresentaram apenas um leve desprendimento do primeiro anel,
gerando rujdos na parte frontal do motor, o que levou & parada do teste e detecgio do problema
antes do colapso total do componente. J4 em outros testes, houve a falha catastréfica do “damper”

com o desprendimento total do anel.

A figura 4.12 mostra a falha de um amortecedor durante um teste em veiculo nas condigdes

descritas anteriormente. De um modo geral, os componentes apresentaram falha funcional com
uma média de 66.000 km.

Figura 4.12: Falha do amortecedor por cisalhamento da borracha do primeiro anel
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Para a validacdo do modelo matemaético proposto, serfio confrontados os resultados tedricos
calculados utilizando-se a formulagiio apresentada, com os resultados experimentais obtidos em
um dinamdmetro da empresa MWM Motores Diesel Ltda., utilizando-se equipamentos para -
medi¢des de vibragdes torcionais da empresa Trelleborg Automotive ~ AVS Brasil Getoflex

Ltda.

4.3 Dados de entrada (motor de 176 KW a 2400 rpm)

ma=2,437 kg

L =207 mm

s=129 mm

dp =103 mm
ord_ign = 1-5-3-6-2-4
rpm_min = 1000 rpm
rpm_max = 3050 rpm
int_rpm = 50 rpm

Inércias [kg.m?]:

I(1)=0,1230 (Anel do amortecedor — 1° modo)

1(2) = 0,0273 (Anel do amortecedor — 2° modo)

1(3)=0,0350 (Polia do virabrequim e cubo do amortecedor)

1(4) = 0,0140 {Trem de engrenagens)

1(5) = 0,0463 {1* manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(6)=0,0325 (2% manivela do virabrequim e massas alternativas)
K7)=0,0463 (3* manivela do virabrequim e massas alternativas)
1(8) = 0,0463 (4° manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(9) = 0,0325 (5" manivela do virabrequim e massas alternativas)
1(10y=0,0472 (6" manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(1t)y=1,12 (Volante e platd da embreagem)
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Rigidez torcional [N.m/rad] :

Kt(1) = 105000 (Rigidez dinémica — 1° anel)
Kt(2) = 150000 (Rigidez dindmica — 2° anel)
Kt(3) = 1064000

Ki(4) = 1510000

Ki(5) = 1254000

Kt(6) = 1254000

Kt(7) = 1254000

Kt(8) = 1254000

Kt(9) = 1254000

Kt(10) = 2089000

Amortecimento absoluto [N.m.s/rad] :
Ca(l)=6 (1°cilindro)
Ca(2)=6 (2°cilindro)
Ca(3)=6 (3°cilindro)
Ca(4)=6 (4°cilindro)
Ca(5)=6 (5° cilindro)
Ca(6)=6 (6 cilindro)

Amortecimento relativo:
d_damper = (0,25 (Fator de perda da borracha do amortecedor)

d_motor = 0,035 (Fator de perda para as manivelas do virabrequim)
As figuras 4.13 e 4.14 representam respectivamente, a pressio no interior dos cilindros em

fun¢éo do angulo do virabrequim e a variagio dos picos de pressdo para os intervalos de rotagdo

do motor.
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4.4 Torciograms teérico

A figura 4.15 mostra as amplitudes de vibragdes torcionais calculadas, enquanto que a
figura 4.16 apresenta os resultados medidos em dinamdmetro. Para efeito de comparagiio os
graficos estio em escalas semelhantes. No ftorcigrama experimental nfo ¢ apresentada a

amplitude global de vibracio.
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4.6 Temperatura da borracha do amortecedor

Tenperatura srmibiente 35°C - 15 minutos para estabilizagio
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Figura 4.17: Medi¢bes de temperatura no anti-vibrador

Podemos notar que as amplitudes de vibragdo calculadas sdo muito proximas as obtidas
experimentalmente € que os valores méaximos de temperatura no amortecedor de vibracdes
torcionais ocorrem nas ressondncias do sistema. Na rotagdo de 1600 rpm, ocorre um aumento de
temperatura devido a influéneia do 1° modo de vibrar excitado pela 4,5* ordem, estabilizando-se
em aproximadamente 82 °C. A maior temperatura (= 95 °C) acontece por volta de 2300 rpm,
rotagdo esta, em que praticamente coincidem as ressondncias do 1° modo / 3* ordem e do 2°¢

modo / 6* ordem. Todas as temperaturas foram obtidas ap6s a estabilizagdo de 15 minutos.

Como vimos anteriormente, a rigidez dindmica ¢ o coeficiente de amortecimento do
elastdmero variam com a temperatura. Um amortecedor de vibrag@es eficiente deve possuir um
composto elastomérico que permita pequenas variagdes dessas propriedades durante toda a sua

faixa de operagio.
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Existem algumas formas para a medicfo das vibragdes torcionais. Entre elas podemos
destacar a utilizagdio de sensores a “laser” e “encoder”, que em conjunto com equipamentos de
aquisi¢cdo de dados, irdo obter as amplitudes das vibragBes. No ¢ o objetivo deste trabalho o
detalhamento dos métodos experimentais para AVT, mas apenas a utilizago desses métodos para
a validagdo do modelo matematico proposto. A figura 4.18 apresenta os equipamentos que foram

utilizados para essas medicdes.

(a) — Painel de controle do dinamémetro {b) — Sistema de aquisiciic de dados

{c) — Encoder ¢ Laser para medigdes das amplitudes

Figura 4.18: Detalhes da instrumentagéio para medicdo de vibragdes torcionais
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As amplitudes das vibragBes torcionais sfio usualmente apresentadas no formato dos
torciogramas mostrados nesse trabalho. Porém, ¢ possivel ainda analisar essas vibragBes através
de diagramas de Campbell. A figura abaixo ilustra os resultados de medigSes em um motor com
calibragio de 152 kW a 2600 rpm, obtidos em dinamémetro da empresa MWM Motores Diesel
Ltda.
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Figura 4.19: Diagrama de Campbell para andlise de vibragbes torcionais
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No grafico da figura 4.19 € possivel observar as ressonéncias (destacadas por um circulo
branco), as ordens que aparecem como retas inclinadas e os modos de vibrar indicados como: (I)

para o 1° modo e (II) para o 2° modo.

No eixo das abscissas estfio indicadas as freqliéncias, onde podemos verificar o primeiro
modo de vibrar préximo dos 120 Hz, enquanto que o segundo modo situa-se préximo dos 240

Hz, sendo este excitado pela 6° ordem.

O eixo das ordenadas & direita, apresenta as rotagdes do motor e nele podemos notar a
proximidade do 1° modo de vibrar sendo excitado pela 3° ordem com o 2° modo excitado pela 6°
ordem, ocorrendo préximo dos 2300 rpm. Ainda no eixo vertical, porém a esquerda, iremos obter
as amplitudes das vibragdes torcionais, que podem ser estimadas em funcfio da cor na qual sio

apresentadas no grafico.
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Capitulo 5

Conclusées e Sugestbes para os Préoximos Trabalhos

Analisando os resultados obtidos, podemos verificar que a metodologia utilizada para as
analises de vibragdes torcionais em arvores de manivelas de motores de combustio intermna
mostrou-se eficaz, apresentando resultados muito proximos aos obtidos experimentalmente e
podemos concluir que as hipéteses adotadas para as anélises, sdo validas e podem ser estendidas
a virabrequins de motores com dimensdes semelhantes. Podemos ainda mencionar que os
pardmetros adotados a partir de experiéncias anteriores (tal como o valor do amortecimento

absoluto) foram coerentes, tendo em vista esses resultados.

Segundo os critérios de projeto, recomenda-se que as amplitudes das vibracdes torcionais
para a arvore de manivelas analisada sejam no maximo de 0,25° por ordem. Esses critérios visam
garantir a integridade estrutural do componente e reduzir os niveis de ruidos gerados pelos
deslocamentos de grandes amplitudes. Dessa forma, analisando a figura 4.5, podemos notar que
existem ordens de vibragdo com amplitudes superiores & maxima recomendada (1° modo / 3*
ordem e 1° modo / ordem 4,5%) e dessa forma o uso do amortecedor de vibragdes torcionais de

borracha considerado nesta analise nfio é recomendado.
Também ¢ possivel observar através da figura 4.10 que a poténcia dissipada pelo

amortecedor de borracha ¢ elevada para este tipo de componente e por intermédio de experiéncias

anteriores, podemos afirmar que a probabilidade de ocorrerem falhas estruturais é grande.
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Para que seja possivel a obtencdo da poténcia especificada pelo motor estudado, serd
necessaria a utilizagio de um “damper” do tipo viscoso acoplado ao virabrequim. Este tipo de
amortecedor, apesar de possuir um custo maior que o similar de borracha, possui uma maior
capacidade de amortecimento o que proporciona menores amplitudes de vibracdes, tornando a

aplicacdo viavel tecnicamente.

O amortecimento se dd pelo movimento relativo entre um anel de inércia pré-determinada e
a carcaga do componente, acoplados por um filme de silicone de pequena espessura. Através de
propriedades, tais como: Viscosidade dinimica do silicone, temperatura e drea de contato do
fluido, ¢ possivel a determinacfo da rigidez dinfmica e do amortecimento do “damper” em
fungio da freqiiéncia de operagfio. Dessa forma, podemos calcular as amplitudes das vibragdes
torcionais e comprovar a eficiéneia deste tipo de componente. Este estudo, juntamente com o
acoplamento das vibragles axiais e flexionais as torcionais, podem ser objetos de andlise em

trabalhos futuros.

Carcaga do damper
Tampa

- Bnsl

Silicone

Solda

Figura 5.1: Detalhe de um amortecedor de vibrages torcionais do tipo viscoso
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Apéndice A

Para efeito comparativo, serdo apresentados os resultados da analise de vibraces torcionais
de um motor de seis cilindros, similar ao analisado, que possui um amortecedor de massa simples

para a absor¢fo das vibragdes torcionais.

Essa comparagfio sera feita analisando-se os resultados do programa desenvolvido neste

estudo e um programa para a andlise de vibrac&es torcionais da AVL List GmbH.

74



A.1 Dados de entrada (motor de 152 kW a 2600 rpm)

ma=2321kg

L =207 mm

s=129 mm

dp =103 mm

ord ign = 1-5-3-6-2-4
rpm_min = 1000 rpm
rpm_max = 2850 rpm
int_rpm = 50 rpm

Inércias [kg.m?]:

1(1)=0,0500 (Anel do amortecedor)

1(2) = 0,0204  (Polia do virabrequim e cubo do amortecedor)
1(3)=0,0414 (1" manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(4)=0,0276 (2* manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(5)=0,0414  (3° manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(6) = 0,0414  (4° manivela do virabrequim e massas alternativas)
I(7)=0,0276  (5° manivela do virabrequim e massas alternativas)
1(8)=0,0423 (6" manivela do virabrequim e massas alternativas)

(9 =0,974 (Volante e platd da embreagem)

Rigidez torcional [N.m/rad]:

Kt(1) = 65000 (Rigidez dindmica da borracha)
Kt(2) = 1606000

Kit(3) = 1278000

Kt(4) = 1278000

Kt(5) = 1291000

Kt(6) = 1278000

Ki(7) = 1278000

Kt(8) = 2198000
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Amortecimento absoluto {N.m.s/rad]:

Ca(l)=52 (1° cilindro)
Ca(2)=5,2 (2° cilindro)
Ca(3)=35.2 (3° cilindro)
Ca(4)=35.2 (4° cilindro)
Ca(5y=35,2 (5° cilindro)
Ca(6)=5,2 (6° cilindro)

Amortecimento relativo:

d_damper =0,22  (Fator de perda da borracha do amortecedor)
d_motor=0 (Fator de perda para as manivelas do virabrequim)

Como podemos observar, o amortecimento relativo entre as inéreias do virabrequim foi

desconsiderado.

As figuras que serfio mostradas a seguir representam a pressdo no interior do cilindro em
funcdo do dngulo do virabrequim e rotagio do motor respectivamente. Neste caso, esta curva foi
considerada como sendo constante para todas as faixas de operagio, pelo fato do software

utilizado néio permitir variagdes nas pressdes de combustdio entre diferentes rotagdes.
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A3 Torciogramas tedricos obtides pelo software da AVL
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Figura A.5: Amplitudes de vibragdes torcionais das ordens mais significativas
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Figura A.6: Torque atuante entre o volante e o 6° cilindro das ordens mais significativas

Comparando-se as figuras A3, A4, A5 ¢ A6, podemos verificar que a metodologia

proposta neste trabalho € véalida, visto que os resultados obtidos sdo muito semelhantes.
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Apéndice B

Listagem do programa Vybratorg' escrito em Matlab®, desenvolvido para a realizacdo das

analises de vibragGes torcionais.

! Programa registrado no INPI sob a numeracgo provisdria: 00064704.
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cle
clear all
close all

format short

%Dados de entrada

disp('PROGRAMA PARA O CALCULO DAS VIBRACOES TORCIONAIS DE ARVORES DE
MANIVELAS') ;

disp(' ');

disp (" '});

disp('Especificacdo dos dados do motor:’);
disp(' ');

ma=input ("Massas alternativas [kgl: 7);
disp(' '});

L=input ('Comprimento da biela [mm]: *);
disp(' '};

s=input {'Cursc do pistdc [mmi: ");
disp(' '};

d=input ("Didmetrc do pistdo [mm]: '};
disp(' '};

ord_ign=input{'Segléncia de ignicdo (entre colchetes, separado por espacos):
")

disp(' ');

r=input ('Numero de 1nércizs: '");

disp(' ');

rpm;minsinput(‘Rotagéo minima a ser considerada [ropml: ')
disp{' '};

rpm_max=input ('Rotacic méxima a ser considerada [rpm]: ');
disp(' '};

int_rpm=input {'Intervalo entre rotagdes [rpml: '}:

diep (' ');

Tcap_peolia=input ("Tergue minimo capaz de ser transmitide pelo lado da polia
[Nom}: '),

disp(' ');

Tcap velante=input ('Torque minimo capaz de ser transmitide pelo lado do
volante [N.m]: ');

disp{' ');
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Tipo_damper=input ('Tipo de analize: (1)Sem damper; (2)Damper de borracha

simples; (3)Damper de borracha duplo: '):
disp{' ");
disp(' '};

disp('Especificagdoc das inércias, iniciando pelo amortecsedor de vibracses
Tkg.m?*]:"}

for w=1:n

a=['I ' num2str{w) ' = '];
disgp(a);
I{w)=inpuc(''};
disp(’ *);
end
disp (' '});

disp{'Especificacidc da rigidez torcional entre as inércias [N.m/rad]:")

for w=1l:n-1

a=['Kt ' num2striw) ' = '];
disp(a};
kt (w)=input{''};
disp(' ');
end
disp(* ');

disp('Especificacdo do amortecimento absoluto nas inércias [N.m.s/radl:")

for w=1l:n

a={'Ca ' numZstr(w) ' = '];
displa);’
c_abs{wi=input (' ');
disp(' ');

end

disp{' *};

if Tipo_damper==2 | Tipo_ damper==3

d_motor=input ('Fator de perda do virabrequim: ');

disp(" ');

d_damper=input ('Fator de perda da borracha do amortecedor de vibragdes
torcionais: ') ;

disp(' ');

disp(* *);
end
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tMatriz de inércia
2Inércia das massas alternativas
Ialt=(ma*{s/2)"2*(0.5+({s/2)/L)"2/8))/1000000;
for w=1:length(ord_ign)
I{n-w)=I{n-w)+Ialt;
end
I=diag(I);
$Inércia de interesse para a plotagem dos grafices
virabregquim)
if Tipo_damper==
I_plot=3;
elseif Tipo_damper==
I_plot=2;
elseif Tipo damper==1
I_plot=1;

end

Curvas experimentais de pressic de combustido (p x alia)
Curvas_Pressao Combustao_ _612_260cv

clc

$Autovalores e Autovetores

AV=inv{I}*Kt;

[Auto_Vetores, Auto_Valores]=eig (AV};
Freg=flipud{1l/(2*pi}* (diag{Auto_Valores). 0.5});
disp ('Fregiiéncias ¥aturais [Hz]')

format bank

Freqg

format short

disp ('Modos de Vibrar')

Matriz Modal=fliplr (Auto_vetcores)

%Suavizagdo dos trechos de transigioc

Smocthing

2Plotagem do gréfico

Graficos
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¥Sub-estrutura pressic de combustio (Curvas Pressac_Combustac_612_260cv)

Step= (rpm_max-xrpm min) /int_rpmsl;

index_rotacaoc=1;

FCurva 1

rpm_inicial=rpm_min;

rpm_f£inal=1100;

p={0.7
0.7
c.7
0.7
0.7
0.7
0.7
6.7
6.7
0.7
1.5
3.4
9.2
35.2
13¢.2
64.5
22.1
10.4

o o o O O O O W
e B B i+ B R 1

.7

6.7
0.7
0.7
0.7
0.7
c.7
0.7
0.7
0.7
0.7
1.7
3.6
10.2
39
138.2
58.7
20.3
9.8
5.8
4.6
2.9
0.9
0.7
0.7
0.7
0.7
c.7
c.7

0.7
0.7
G.7
1.9
3.5
11.2
43.4
139.4
53.1

‘...]
W0
S

.

~N -l ) a3 N 3y o AN

v

O o O O 0O W oW ok W

]

0.7

0.7
1.7
4.1
12.4
48
133.1
48.8
18.2
9.2
5.5
4.1
2.7
0.9
0.7
0.7
0.7
0.7
o.7
0.7

B H O O DO O 0 0O o o a o
L e e e R I DI IS N, P

=+
L
()%

52.1
127 .%
44 .4
17.2
8.7
5.3
4.3
2.7
0.9
0.7
0.7
0.7
0.7
0.7
c.7

0.7
0.7
C.7
0.7
0.7
0.7
0.7
2.2
5.1
15
56.5

0.7
0.7
c.7
0.7
0.7
0.7
0.7
2.2
5.1
i6.
60.

5
&

121.5 111.3

41 37.6

16 15.3

8.5 8

5.1 5.3
4.1 4.1
2.4 2.2
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
G.7 0.7
0.7 G.7

for rotacao=rpm_inicial:int_rpm:rpm_final

Calculo_Torgue_Excitacao

Serie_de Fourier Cilindros

Calculeo_Vibracnes_Torcionais
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index rotacao=index rotacac+l;

clc

Step=Step~1
end
Curva 2
rrm_inicial=rpm_final+int rpm;

rpm_final=1250;

p=[0.7 0.7 Q.7 0.7 0.7
0.7 6.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 c.7 0.7 6.7 0.7
0.7 6.7 0.7 a.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 c.7 0.7
0.7 G.7 0.7 c.9 0.9
1.7 1.7 1.9 2.2 2.2
4.1 4.4 4.6 4.8 5.3
1i.4 12.4 13.6 14.5 18
36.8 40.7 45.6 50.4 55.5
168.3 116.1 128.92 130.9% 136.7
B2.4 75.2 69%.1 62.8 57.9
30.1 28.1 26.2 24.5 22.8
14.5 14 13.3 12.6 12.1 11.
8.5 8.2 8 7.7 7.5 7.5
5 5.8 & 5.8 5.8 5.5
4.8 4.6 4.8 4.6 4.4
2.7 2.7 2.4 2.2 2.2
0.7 c.7 0.7 0.7 c.7
0.7 6.7 0.7 0.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 G.7
0.7 0.7 0.7 0.7 6.7
0.7 c.7 0.7 0.7 c.7
0.7 0.7 0.7 0.7 G.7

1.
2.
5.
17.7
60.8
1z32.8
2.8
21.3
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G
G
0.
0
0
1
2.4
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7.3 7
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for rotacao=rpm_inicial:int xpm:rpm final

Calculc Torgue Excitacao

Serie_de Fourier Cilindros
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Caleculo Vibracoes_Torcionais
index_rotacao=index rotacao+l;
cle
Step=Step-1

end

FCurva 3

rpm_inicial=rpm final+int_rpm;

rpm_final=1400;

p={0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 6.7 0.7 c.7 0.7 C.7 0.7 o
c.7 0.7 0.7 ¢.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 &)
0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 .7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0
0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0
0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 0.7
0.7 c.7 0.7 c.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G
G.2 0.2 0.9 0.9 0.9 0.9 0.9 c.9 1.2 1.2 1.2 1
1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.5 1.2 1.5 1.7 1.5 1
1.7 1.7 1.8 2.2 2.4 2.4 2.7 2.9 2.8 3.1 3.4 3
4.4° 4.4 4.8 5.1 5.8 6.1 6.5 7 7.5 8.2 8.7 9.5
11.6 12.s 13.8 15.5 16.7 18.7 20.6 22.8 25.2 28.1 31.32 34.
38.8 43.1 47.8 52.8 58.2 63.8 69.3 74.2 78.8 82.4 B87.5 97.
102.5 115.2 120 128.2 128.7 131.4 126.8 124.8 116.2 109.8 99.6 93.
83.6 77.8 70.3 64.5 59,1 54.1 50.2 45.6 42.4 39.5 26.1 33.
31.3 28.1 27.4 25.5 23.6 22.3 21.1 19.% 18.7 17.7 16.8 16
14.5 13.8 13.1 12.6 11.% 11.4 10.92 10.4 10.2 ©.9 8.5 9.2
8.5 8.5 8 8 7.5 7.3 7 7 6.8 6.8 5.5 6.3 6.3 &
5.6 5.6 5.6 5.6 5.3 5.6 5.1 5.3 5.3 5.1 5.1 4.8
4.4 4.6 4.4 4.1 3.9 3.9 3.9 3.6 3.6 3.1 3.1 2.9
2.7 2.7 2.4 2.2 2.2 1.7 1.7 1.8 1.5 1.5 1.2 1.2
¢.5 0.9 c.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 o.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 .7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 c.7 0.7 c.7 G.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7];

for rotacao=rpm inicial:int_rpm:rpm final

Calculo_Torque Excitacao
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Serie_de Fourier Cilindros
Calculo_ Vibracces Torcionais
index_ rotacav=index rotacao+l;
clc
Step=5tep-1

end

%Curva 4

rpm_inicial=rpm final+int_rpm;

rpm_final=18900;

p=[0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 C.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 G.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 ¢.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7
0.5 0.7 0.7 0.7 0.7 T 1.2 1 1.2 1.2 1.5 i.2 1.5 1.7
1.7 1.8 2.2 2.4 2.7 2.7 2.7 2.9 3.1 3.1 3.6 3.6 3.8
4.4 4.6 5.1 5.3 6.3 6.8 7.3 7.8 8 8.5 10.4 11.4 12.6
13.8 15.3 17 18.7 20.8 23 25.5 28.4 31.7 35.4 39.5 44.1 48.7
54.32 55.6 €5.7 72 77.8 83.6 88.5 92.8 102.3 108.1 116.5 128.7 132.6

140.6 140.1 141.1 136 131.6 126.3 117.3 109.6 100.1 21.5 84.1 76.6
70.5 64.2 58.9 53.8 49.2 45%.3 41.9 38.5 35.9 233.2 30.8 28.8
26.% 25.2 23. 22.3 20.6 19.6 18.6 17.7 16.5 15.8 14.8 14 13.3

8
.9 1l.6 10.% 10.4 10.2 2.7
&

12.8 12.4 11 9.2 2 8.5 8.2 8 7.8
7.5 7.3 7 .8 6.5 6.5 6.3 6 5.8 5.8 5.8 2.6 5.3 5.3
5.3 5.1 5.3 5.1 4.8 5 5 5.1 4.8 4.8 4.6 4.4 3.9 3.8
3.9 3.9 3.6 3.6 3.4 3.1 3.1 2.7 2.7 2.4 2.4 2.2 2.2
1.9 1.7 1.4 1.4 1.2 1.2 1 1 0.7 1 0.7 0.7 0.7 6.7
0.7 0.7 0.7 .7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
6.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.71;

for rotacao=rpm inicial:int_rpm:rpm final
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Calculo_Torgque HExcitacao
Serie_de_ Fourier Cilindros
Calcule Vibracoes Torciocnais
index rotacao=index rotacao+l;
cle
Step=Step-1

end

§Curva 5

rpm_inicial=rpm final+int_ rpm;

rpm final=1900;

p=[0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 c.7 0.7 0.7
0.7 0.7 G.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 c.7 c.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7
0.7 0.7 0.7 .7 0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7
0.7 0.7 .7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 g.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 G.7 G.7 1 1 1 1 1
1.2 1 1.2 1.5 1.8 1.7 1.7 1.7 1.2 1.8 2.2 2.2 2.2
2.4 2.7 2.9 2.9 3.4 3.4 3.6 3.9 4.1 4.6 4.6 5.1 5.6

5.8 6.3 6.8 7 7.6 8.5 g 9.9 10.2 11.% 1313.1 14.3 15.8
+17.2 18.% 20.8 23 25.5 28.4 31.5 34.9 238.8 43.4 48.2 53.6 59.9
66.2 73 80 86.8 93.3 9.1 105.4 115%.6 121.9 129%.7 139.9 145.5 147.4

149.1 147.4 142.5 137.9 129.7 121.4 114.7 107.1 98.7 90.1 83.9 76.8
70.5 €5. 60.1 55.5 51.1 47.5 43.6 40.2 37.8 35.1 33 30.8 28.8

2

27.1 25.5 24 22.8 21.6 20.4 19.1 18.4 17.5 16.% 15.8 15.3 14.5
3
8

13.8 13. i12.8 12.1 131.9 11.4 11.1 10.% 10.7 9.9 8.9 $.7 9.2
8 8.7 .5 B.2 8.2 8 7.7 7.5 7.3 7 7 6.5 6.5 6.5 6.5
6.5 6.8 6.3 6.3 6.3 6.3 6 5.8 & 5.8 5.6 5.3 5.3 5.1
5.1 4.8 4.6 4.4 4.4 4.1 3.9 3.6 3.6 3.4 3.1 2.9 2.9
2.7 2.4 2.4 2.2 1.8 1.9 2.2 1.5 1.5 1.5 1.4 1.2 1.4
i.2 1.5 1.2 1.4 1.2 0.9 G.g c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7
G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 G.7 0.7 o.7 0.7 0.7 0.7
6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 g.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7
0.7 0.7 o.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7
0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 G.7 6.71;
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for

rotacao=rpm_inicial:int_rpm:rpm_final
Calculo_Torgue_ Excitacao

Serie_de Fourier Cilindros
Calculo_Vibracoes Torcionais

index rotacao=index rotacao+l;

clc

Step=Step~1

end

FCurva &

rpm_inicial=rpm final+int rpm;

rpm_final=2200;

p=[0.7 0.7 6.7 Q.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
c.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7
6.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 6.7 0.7 c.7 0.7 0.7
0.7 0.7 6.7 0.7 6.7 0.7 0.7
0.7 0.7 i 1 1 6.7 i 1 1 1 1
1.9 1.9 1.9 1.9 1.9 2.2 2.2
3.1 3.4 3.6 3.9 4.1 4.6 4.6
7.7 8.5 9.2 8.8 10.9 11.6 12.6
25.2 27.9 31 34.4 38B.5 43.1 48.2 53.
93.3 98.7 1068.8 120.7 127.5 136.5 148.6
14C.6 134.3 125.8 117.6 10%.6 100.1 21.9
50.7 47 43.6 40.2 37.3 34.7 32.5 30.
20.8 19.% 1g8.% 17.% 17 16.2 15.3 14.
11.4 10.8 10.7 10.7 9.8 9.7 8.5
7.5 7.5 7.3 7.3 7T 7 6.8 6.5
5.8 5.8 5.6 5.6 5.3 5.6 5 5.3
4.4 4.1 3.9 3.9 3.8 3.6 3.6
2.2 2.2 2.2 1.9 1.9 1.8 1.7
1.5 1.5 1.5 1.5 1.7 1.2 1.5
1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5
0.9 0.8 0.3 0.8 0.9 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7
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0.7 0.7 c.7
0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7
1.5 1.5 1.7
2.9 2.2 3.1
6 6.5 7.3
7 24 22.5
.2 B0.2 86.8
153.7 146.4
65 59.9 55
23.8 22.3
12.1 11.%
8.2 8 7.7
& &6 & 5.8
4.6 4.6
2.9 2.7 2.7
1.7 1.5 1.5
1.5 1.5 1.5
0.9 0.9 0.8
0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7
0.7 G.7 0.7



0.71;

for rotacao=rpm_inicial:int_rpm:rpm_final

Calculo_Torgue Excitacao

Serie_de_Fourier Cilindros

Caleulo_Vibracces_Torcionais

index rotacao=index rotacaoc+l;

clc
Step=Step-1
end
$¥Curva 7
rpm_inicial=rpm final+int rpm;

rpm_£final=2400;

p=[0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
6.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 1 1 1 1 1
1.5 1.5 1.5 1.7 1.7
3.1 3.4 3.6 3.9 4.1
7.8 8.2 9.2 9.3 10

o)

oy

22.3 24.5 26.9 30.3 31.5

*

L N = T = T = B T e S o T o TR o
W

[
Py

R e B St [ D

]

(2}

37.1

N I TR R B S |

o = N = T o S = S o S S o T
(@]

s
N
. [43 N
lar

41.5

-1

O O o O O O O 0

.

R R TR BN B R R |

1
2.2
5.1
14.1
46.3

m M B O O O O O O o o

‘.

e S s N B N I

W

=

=
N
[T}

51.6

0.7
0.7
0.7
.7
0.7
1.2
2.4
5.8
16.7
57.7
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1)

18.2
63.8

c.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
G.7 c.7
0.7 0.7
0.7 0.7
8.7 0.7
0.7 0.7
1.2 1.5
2.9 2.9
5.8 7.3
20.4

70.5

i150.8 152.7 151.5

77.8 84.6 81 56.7 107.9 122.2 128 136.7 149.6 154

142.1 135 130.7 121.7 111.8 1C3.5 96 87.8 79.8 73.5 7.
52.4 48.7 44.8 41.5 38.3 35.6 33.2 30.5 28.8 26.7
22.3 21.3 19.% 18.% 17.8 16.7 16.2 15.8 14.8 14.3
12.4 12.1 11.4 11.1 10.4 9.9 9.7 9.5 2.2 9 B.7
7.5 7.5 7.5 7.3 7 7 &.8 6.8 6.5 6.5 6.3

6 5.8 & 5.8 5.8 5.6 5.6 5.6 5.6 5.1 5.3
4.8 4.8 4.6 4.6 4.4 4.4 4.1 3.9 3.9 3.6
2.9 2.7 2.7 2.4 2.7 2.2 2.4 2.7 2.2 2.2
1.7 1.8 1.7 1.7 1.7 1.7 1.7 1.7 1.8 1.5
1.7 1.8 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5
1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 0.9
0.% c.9 0.9 0.9 0.2 0.9 0.9 0.7 0.7 0.7
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0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 ¢.7];

for rotacac=rpm inicial:int_rpm:rpm final
Calcule Torque Excitacao
Serie_de Fourier Cilindros
Calcule Vibracces_Torcionais
index_rotacao=index rotacao+l;
cic
Step=Step-~-1

end

%Curva 8

rpm_inicial=rpm final+int_rpm;

rpm final=2600C;

p=[0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 G.7 c.7 c.7 c.7 0.7 0.7 G.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 c.7 c.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 G.7 0.7 G.7 0.7 0.7
0.7 G.7 C.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 G.7 0.7 0.7
0.7 6.7 G.7 0.7 0.7 0.7 c.7 0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 6.7 6.7 0.7 c.7
0.7 G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7 0.7 G.7
0.7 6.7 6.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 a.7 0.7 0.7 c.o
0.8 ¢.9 1.5 1.5 1.2 1.2 1.5 1.2 1.2 1.5 1.7 1.7 1.7
1.8 1.9 2.2 2.2 2.7 2.7 2.9 2.9 3.4 3.4 1.6 4.1 4.1
4.6 5.1 5.3 5.8 6.3 6.8 7.5 8 8.5 9.5 i0.2 10.% 12.1
13.1 14.1 15.5 1s.% 12.2 20.8 23.1 25.9-28.6 31.8 35.4 39.5

43.9 48.2 54.3 60.4 66.4 72.9 80 86.1 91.4 100.6 115.31 122.2 129
139.6 145.7 144.2 142.1 142.1 137.5 127.5 119.5 113 104 £3.8 86.1

79.3 72.7 66.2 60.4 55.5 51.1 46.8 42.9 38.5 36.6 34 31.35 28.8
27.1 25.2 23.5 22.1 20.1 1.1 318.1 17.2 16.2 15.3 14.3 14 13.3

l12.8 12.1 11.6 1.1 0.7 10.2 B9.7 9.5 2 8.7 8.5 8.2 8 7.8
7.3 7 7 8.5 6.8 6.3 6.3 6.1 5.8 5.6 5.8 5.6 5.3 5.3
5.1 5.3 4.8 5.1 4.8 4.8 4.8 4.4 4.5 4.6 4.6 4.4 4.4
4.1 4.1 4.1 4.3 3.9 3.9 3.6 3.6 3.4 3.4 3.4 3.4 3.1
3.1 3.1 2.8 2.9 2.9 2.7 2.7 2.2 2.2 1.7 1.9 1.7 1.8
1.9 1.7 1.5 1.5 1.7 1.5 1.5 1.5 1.5 1.5 1. 1.5 1.5
1.5 1.5 1.5 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1. 1.2 1.2
1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 1.2 0.8 c.9 c.9
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0.9 0.2 6.9 c.2 0.9 0.8 0.9
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7

for rotacao=rpm inicial:int_rpm:rpm_final
Calculo Torque Excitacao
Serie_de_ Fourier Cilindros
Calculo_Vibracoes Torcionais
index_rotacao=index_rotacao+l;
clc
Step=Step-1

end

%Curva 9

rpm_inicial=rpm_ final+int_rpm;

rpm_f£inal=2700;

p=[0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
c.7 0.7 8.7 0.7 0.7 c.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 .7 0.7
0.7 c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7
0.7 0.7 G.7 C.7 0.7 Q.7 0.7
0.7 - 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 Q.7 0.7
G.7 0.7 0.7 0.7 0.7 G.7 0.7
c.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7 0.7
c.7 c.7 c.?7 0.7 0.7 0.7 0.7

1 1.2 i.2 1.5 1.5 1.7 1.7
3.4 3.6 3.9 4.1 4.6 5.1 5.3
10.2 11.1 12.4 13.6 15.3 17.2
36.4 40.5 44.8 49.7 54.3 ES.4
$9.4 106.9 105.8 103.8 95.8 91.9 88.
8
S

49.2 43.6 35.8 36.5 33.2 29. 27.
1.2 14.8 13.8 12.8 11.% 10. 10.
6.3 5.8 5.3 5.1 5.1 4.6 4.6
3.1 2.9 2.7 2.7 2.4 2.9 2.4
2.2 1.8 1.9 1.7 1.7 1.7 1.7
1.5 1.7 1.5 1.5 1.5 1.2 1.2
1.2 1 1.2 0.7 i 0.7 0.7 0.7
0.7 0.7 c.7 0.7 0.7 G.7 0.7
0.7 6.7 6.7 C.7 0.7 0.7 0.7
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0.7
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for rotacao=rpm_inicizl:int_rpm:rpm_final

end

%Curva 10

Calculo_Torque Excitacac

Serie_de Fourier Cilindros

Calculec _Vibracoes_Torcicnais

index rotacao=index rotacac+l;

clc

Step=Step-~-1

rpm_inicial=rpm final+int rpm;

rpm_final=rpm max;

p=[0
0
0
o
0
0
0
0
0
o
0
2
7
2
7
2

o oo O oo o B

.7
.7
.7
.7
.7
.7
.7
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2.2
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18.2
5.3
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0.7
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0.7
0.7
0.7

0.7 0.7
G.7 6.7
0.7 6.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.7
0.7 0.5
2.7 2.9
16.2 11i.1
36.8 40.7
1 EB.7
16.5 14.5
4.8 4.4
1.5 1.5
0.7 0.7
0.7 c.7
G.7 0.7
G.7 0.7
6.7 0.7

0.7
0.7
0.7
0.7
0.7
0.7
3.4
12.6
44 .4

13.1
4.1
1.2
C.7
0.7
6.7
0.7
0.7
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Pe NS R N S G TS, IR (NG SR SN R

[
W
[o.2]

47.8
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for rotacao=rpm_inicial:int_rpm:rpm final
Calculo_Torgue Excitacac
Serie_de Fourier Cilindros
Calculo Vibracoes Torcionais
index_rotacao=index_rotacao+l;
cle
Step=Step-1

end

FSub-estrutura para cdlcule do tocrgque resultante {(Calculo_Torgue_ Excitacao)
clear Mtemp Mt
ALFA=0Q;
for w=1:length(p)
BETA=asin(({s/2) /L) *sin (ALFA)) ;
Fg=9.8*p{w)*1.0297+* ({pi* (d/10)"2)/3);
Ftg=Fg*sin {ALFA+BETA} /cos {BETA) ;

Fi=ma* (s/2000)* (2*pi*rotacao/60) “2* (cos (ALFA) +{ (5/2) /L) *cos (Z*ALFA) +. . .

(1/4}*((s/2) /L) "3*cos {4*ALFAR) + (9/128) * { (s/2) /L) “5*cos (6*ALFA) ) ;
Fti=Fi*gin (ALFA+BETA) /cos (BETA) ;
Mtemp (w) = (Ftg-Fti) *s/2000;
ALFA=ALFA+(720/lengthip)) *pi/i80;
end
Cn=1/length (Mtemp) *££t (Mtemp) ;
AL?A=O:{720/1ength(p)}*(pi/180}:4*piu(720/length(p))*(pi/lso);
Mt=zeros (length {ord_ign),length{ALF2a));
index_torgue=1;
i=sgrt(-1);
for GAMA:O:(720/1éngth(ordmign))*(pi/lso):4*piw(720/length(p))*(pi/lSO);
for w=2:25
for j=1:length (ALFR)
Mt {index torque,j)=Mt {index_torgque, ) +abs (Cn (w)) *exp (i* { (w-
1)/2)* (ALFA(]) ~GAMA) ) ;

end
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end
index_torgue=index_torgue+l;
end

Mc=ML{+Cn (1) ;

¥Sub-estrutura para expansio em série de Fourier (Serie de Fourier Cilindros)

clear Cn

if length{ord ign}==
- Cn{length(I)-3,:)=1/length (Mt) *£ft (Mt (ord_ign(3},
Cn(length(I)-2,:)=1/length(Mt) *£ft (Mt (ord_ign(2},:
Cn(length(I)-1,:)=1/length (Mt)*fft (Mt (ord_ign(1}), :
Cn{length({I), :)=0;

end

if length{ord_ign)==4
Cn(length(I)-4,:)=1/length (Mt) *ffc (Mt (ord_ign{2}, :
Cn(length{I)-3,:)=1/length (Mt) *£ft (Mt (ord igmn(4),
Cn(length(T)-2,:)=1/length (Mt) *££t (Mt (oxrd_ign{3),
Cn{length(I)~1,:)=1/length(Mt)*fft (Mt (ord_ign{l}, :
Cn{length(I}, :}=0;

end

if length (ord ign}==6
Cn(length(I)-6,:)=1/length (M) *E£t (Mt (ord_ign(s), :
Cn{iength(I}-5,:)=1/length (Mt) *££t (Mt (oxd_ign(8), :
Cn (length{I}-4,:)=1/length (Mt) *££t (Mt (ord_ign(4),:
Cn{length(I)-3,:)=1/length(Mt) *£ft (Mt (ord_ign(3),:
Cn(length (I} -2, :)=1/length (Mt) *££t (Mt {oxrd ign(2),:
Cn(length(I}-1,:)=1/length{Mt}*{ft (Mt (ord ign(1),:
Cn{length (I}, :)=0;

end

%Sub-estrutura para célculo das

(Calculo_Vibracoes Torcionais)

i=ggrt (-1} ;

TETA_polia=0;

TETA cilindro_ 1=0;

TETA_cilindro_6=0;

TETA volante=0;

potencia damper=0;

g7

1)

1)
Y

1)

1)) ;
$));

1)

1)
1);

¥
Y);
IR

2Cilindro

%$Cilindro 2

&Cilindro

FVolante

%¥Cilindro
$Cilindro
%Cilindro
%Cilindro

sVolante

%¥Cilindro
%¥Cilindro
%Cilindro
%¥Cilindre
%Cilindro
%Cilindro

g$Volante

vibragdes
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OMEGA=2*pi*rotacac/60;

biszeros{length(I},1);

t=linspace (0,2*%60/rctacao,500) ;

for w=2:25
Matriz_Amortecimento Rigidez
P2=inv{I}*Cn(l:length (L), w);
b={bi;bz2];
F=inv(i* ((w-1)/2)} *OMEGA*eye (2*length(I),2*length (I)}-A);
g=F*Db;
TETA_ord@m_poliaz2*abs(g(I“plot))*cos(((w“l)/2)*OMEGA*t-angle(g(I_pZot)));
maximomordem(w,index“rotacao)mlSG/pi*max(TETA_ordemwpoiia);
TETA_poEia:TETA“polia+(2*abs(g(I*plot))*cos(((w-l)/z)*OMEGA*t—
angle (g{I_plot})}};
maximo_giobal{index_rotacao}=180/pi*max(abs(TETAhpolia));
Torgque Extremidades
if Tipo damper==2 | Tipo damper==

Potencia Damper

end

end

$Sub-estrutura para determinaciZoc das matrizes de amortecimento e rigidez
(Matriz Amortecimento Rigidez)
3Matriz de amortecimento relative
if Tipo_ damper==1
for j=l:length(I)-1
c_rel(j)=d _motor*kt (j)/(2*pi*{(w-1)/2) *rotacao/60) ;
end
Cri{l,i}=c_rel(i);
Cr{length{I),length(I)}=c_rel{length(I)-1);
for j=2:length(I)-1
Cr(i,jl=c_rel(j-1)+c_rel(j);
end
for j=1:length(I)-1
Cr{j,1+j)=-c_rel (j);
Cr{l+i,j)=-c_rel(j);
end
elseif Tipo_damper==

for j=2:length(I)-1
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c_rel(]j)=d _motor*kt (i) /{(2*pi*{(w-1)/2) *rotacao/60);
end
c_rel(l)=d_damper*kt(1)/(2*pi*{(w-1}/2)*rotacao/s&0);
Cri{l,i}=c_reli(i);
Cr{length(I},length(I))=c_rel(length{I)-1);
for j=2:1ength(I)~-1

Cri{j,J)=c_rel(j-1l+c_relij);
end
for j=1l:length(I)-1

Crij,1+j)=-c_xelij);

Cr(i+j,3i=-c_rellj);

end

elseif Tipo_damper==

end

for j=3:length(I)-1
¢ _rel(j)=d _motor*kt{j)/{(2%pi* ({(w-1)/2) *rortacao/690);
end
c_rel (1} =d_damper*kt (1) /(2*pi* ({w-1)/2) *rotacac/&0) ;
c_rel(2}=d_damper*kt (2)/(2*pi* ({w-1)/2) *rotacan/60);
Cr(l,1)=c_rel(l)};
Crtlength(I),length(I)}=c_rel (length(I)-1);
for j=2:1length{I)-1
Cri{j,jl=c_rell(i~1)+c_relij);
end
for j=l:length(I)-1
Cr{j,1+§)=-c_rel(]);
Cr{l+},d)=-c_rel(j);
end
Cr{l,2}=0;
Cr{2,1}=0;
Cri{2,2)=c_rel(2);
Cr{l,3)=-c_rel{l);
Cri{3,1)=-c_rel(l};
Cr{3,3)=c_rel(3)+c_rel(2}+c_rel(l);
Cri{3,4)=-c_rel{3);

$Matriz de amortecimente absoluto

Ca=diag(c_abs);

¥Matriz de amortecimento
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C=CazCr;
$Matriz de rigidez
Ke(1,1)=kt(1);
Kt (length (1), length(I) )=kt (length (I) -1} ;
for j=2:length(I}-1
KE{3,d) =kt (5-1)+kt {3} ;
end
for i=l:length(I)~1
Ke(j, 1+ =-kt{§);
Ke(1+3,J)=~kt{4§);
end
if Tipe_damper==
Kt (1,2)=0;
Kt (2,1)=0;
Kt {(2,2)=kt{(2);
Ke(1,3)=-kt (1) ;
Re(3,1)=-kt{1);
Ko (3,3)=kt(3)+kt(2)+kt(1);
Kt (3,4)=-kt(3);
end
tMatriz de estado
Al=zeros (length{I}), length(I));
A2=eye (length(I)) ;
A3=-inv (I) *Kt;
Bd=-inv (I} *xC;
A={Al A2;A3 R4];

%¥Sub-estrutura para cdlculo do torgue atuante nas extremidades da Arvore de
manivelas (Torgue_ Extremidades)

%Extremidade do damper

TETA ordem cilindro_l=2*abs{g(l_plot+1})*cos ({{w-1)/2) *OMECA*t -
angle{g(I_plot+1}));

DELTA_ordem cilindro_1=TETA_ordem polia-TETA_ordem cilindro 1;
torque_ordem_cilindroml(w,indexﬂrotacao)=max{abs(DELTA_ordemmciiindro_l))*kt(z
_plot);

TETA cilindro_1=TETA cilindro_1+(2%abs{(g(1_plot+l) ) *cos(((w-1)/2) *OMEGA*t -
angle{g(I_plot+1))));

DELTA cilindro 1=TETA polia-TETA c¢ilindro 1;
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torque_cilindro_1(index rotacao)smax(abs (DELTA cilindro_1.*kt (I plot))};

torgue_polia_max (index rotacac)=Tcap polia;

$Extremidade do volante

TETA ordem cilindro_é6=2*abs{g{length(I)-1))*cos{{(w-1)/2) *OMEGA*t -
angle (g {length{I})-1)});

TETA _ordem_volante=2*abs (g (length(I})) *cos (({w~-1)/2) *OMEGA*t-
angle (g (length{I})));
DELTA_ordem_volante=TETA ordem cilindro 6-TETA ordem volante;

torque_ordem_volante (w, index rotacao)=max(abs (DELTA ordem volante}) *kt (length {

1)-1);

TETA _cilindro 6=TETA cilindro &+ (2*abs(g(length{I)-1))*cos({(w-1)/2) *OCMEGA*C-

anglei{g(length(I}-1)))});

TETA volante=TETA volante+ {2*abs{g(length(I)))*cos{({w-1)/2) *OMEGA*t-
angle{g{length(I}})});

DELTA volante=TETA cilindro_6-TETA volante;

torgue_volante {(index rotacao)=max(abs (DELTA volante.*kt {(length(I)-
1)}) +length(cord_ign)*real (Cn(length{I)-1,1));

torgque_volante_max (index rotacao)=Tcap voclante;

%$5ub-estrutura para cédlcule da poténcia dissipada pelo
(Potencia_Damper)

%¥Carga no damper ordem

OMEGA anel=-2%*abs (g(I_plot-1))*{(w-1}/2)*OMEGA*sin{({(w-1)/2) *CMEGA*t~
angle (g{I_plot-1)));

OMEGA_polia=-2*abs(g(I_plot})* ({w-1)/2)*OMEGA*sin{({w-1)/2) *OMEGA*t-

angle (g{I_plot}));

DELTA_OMEGA=CMEGA_ anel-OMEGA polia;

damper

potencia damper ordem n=mean{{c_rel(I_plot-1)*DELTA_ OMEGA) .*DELTA_ OMEGRA) ;

petencia_damper ordem{w, index rotacao)=potencia damper crdem n;
%$Carga nc damper glcobal
OMEGA_anel=-2%*abs(g(I_plot-1})* ({w-1)/2) *OMEGA*sin (((w-1)/2) *OMEGA*t-
angle{g(I_plot-1}));

OMEGA polia=-2*abs(g{I_pliot))*({w-1)/2) *OMEGA*sin{((w-1)/2) *OMEGA*L -
anglé(g(ﬁ_plot))};

DELTA OMEGA=0MEGA_anel-OMEGA polia;
potencia_damper=potencia_damper+mean({c_rel (I_plot-
l)*DELTAwOMEGA).*DELTA_OMEGA};

potencia_damper_global (index rotacao)=potencia_damper;
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$¥Sub-estrutura parz suavizacio das curvas {Smoothing)

%Suavizacdo das curvas das amplitudes de vibrac&o por ordem

x=1:length (maximo_ordem) ;

X%=1:0.3:length(maximo_ordem) ;

for w=2:25
yy*ordem(w,:)xint@rpl(x,maximc_ordem(w,:),xx,'spline‘);

yywtorque&ordem_voiante{w,:)=interpl{x,torque”ordem_volante(w,:},xx,'spline‘);

yy_torgue ordem cilindro_1(w,:)=interpl(x, torque_ordem cilindro 1 (w,:),xx, 'spl
ine’);

if Tipo damper==2 | Tipo damper==
yy_potencia_damper_ordem(w,:)=interp1(x,potenciamdamperﬁoxdem(w,:),xx,'splina'
Vi

end
end

maximo_ordem=abs (yy ordem);:
torque_ordem_volante=abs (yy_torgue_ordem volante) ;
torque_ordem cilindro_l=abs(yy_torque_ordem_ cilindro 1) ;
if Tipo_damper==2 | Tipo_damper==3
pctenciamdamper_ordem=abs(yyﬂpotencia_damper_ordem);
end
%Suavizacao das curvas das amplitudes de vibracgdo global
Yy¥_global=interpl (%, maximo_global,xx, 'spline'};
Yy_torgue volante=interpl(x,torque volante,xx, 'spline');
yy_torquemcilindro_l:interpl(x,torque_cilindroml,xx,'spline');
Yy_torgue polia max=interpl (x, torgue polia max,xx, 'spline');
yy_torque volante max=interpl(x,torque_volante max,xx, 'spline');
maximo_global=yy_global;
torque_volante=yy_ torgue volante;
torque_cilindro_l=vy torque cilindro 1;
torque polia max=yy_torque_polia max;
torque_volante max=yy torgue volante max;
if Tipo_damper==2 | Tipo dampers==
vy _potencia damper=interpil(x,potencia_damper_global,xx, 'spline');
potencia_damper_global=yy potencia_ damper;

end
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¥Sub-estrutura para plotagen dos graficos (Graficos)
$Amplitudes das wvibracgfes torcionais
figure

maxime ordem=transpose (maximo_ordem) ;
rpm=linspace (rpm_min, rpm_max, length {maximoc ordem)) ;
plot {rpm,maximo_ordem(:, 2}, ‘b-"')
held on

plot {rpm, maximo_ordem({:,3), 'g-"')
heold on

plot (rpm, maxime_ordem(:,4),'r-")}
held on

plot (rpm,maximo_ordem(:,5), 'c~"}
hold on

plot (rpm,maximo_ordem(:,8), 'm~'}
hold on

plot (rpm, maximo_ordem{:,7), 'v-1)
hold on

plot (rpm,maximo_ordem(:,8), 'k-7)
hold cn

plot (rpm, maximo_ordem({:,9), 'b: ")
hold on

plot {rpm, maximo_ordem(:, 10}, 'g: ')
hold on

plot {rpm, maximo ordem(:,11},'r: ")}
hold on

plot (rpm,maximo_ordem{:,12),'c:'}
hold on

plot (rpm, maximo ordem({:,13), 'm: ')
hold on

plot (rpm, maximo_ordem(:,14), 'y:')
hold on

plot (rpm, maximo_ordem(:,15), 'k:")
held on

plot {xrpm,maximo_ordem(:,16), 'g:.")
hold on

plot (rpm,maximo_ordem{:,17},'r:.")
hold on

plot (rpm, maximo ordem(:,18},'c:. ')
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hold on

plot (rpm, maximo ordem(:,19}, 'm:. ')

hold on

plot (rpm,maximo_ordem(:,20), 'y:.")

hold on

plot {rpm, maximo_ordem{:,21), 'k:.")

hold on

plct (rpm,maximo ordem(:,22),'b-.1)

hold on

plot (rpm,maximo_ordem!:, 23}, 'g-.")

hold on

plot (rpm, maximo_ordem{:, 24}, 'r-.1)

hold on

plot (rpm,maximo_ordem(:,25),'c-.")

hold on

plot (rpm, maxime_global, 'bh.-1)

hold on

grid on

title('Torsional vibrations amplitudes')
¥label ('Engine Speed [1/min}’®)

vlakel ('Amplitude [deg]')
legend{‘G,S','1',‘1,5','2','2,5','3','3,5','4‘,‘4,5','5',‘5,5’,‘6‘,'6,5*,‘7'
’7,5',‘8’,’8,5',‘9‘,'9,5',’10',‘10,5','11',‘11,5’,‘12‘,‘Global')
hold off

¥Torgque atuante na extremidade do volante
figure

torque_ordem volantestranspose (torque_ordem_volante) ;
plot {rpm, torque ordem volante(:,2),'h-')
hold on

plot (rpm, torque_oxrdem volante(:,3),'g-")
held on

plot {rpm, torque ordem volante(:,4),'r-1)
hold on

plot (rpm, torque_ordem volante({:,5), 'c-')
hold on

plot (rpm, torque_ordem volante(:,6), 'm-')
held on

plot{rpm, torgue_ordem_ volante(:,7),'v-')
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held on

plot (rpm, torgue_ordem_volante(:,8), 'k-')

hold on

plot {rpm, torgue_ordem volante(:,3), 'b:')

hold on

plot {rpm, torgue ordem volante{:,10),

hold on

plot (rpm, torgque_ordem volante({:,11),

held on

plot {rpm, torgque_ ordem volante(:,12),

hold on

plot (rpm, torque_ordem volante(:,13),

hold on

plot {(rpm, torque_ordem volante(:,14)},

hold on

plot {rpm, torque_ordem volante(:,15},

hold on

plot {rpm, torgue_ordem volante(:,16),

held on

plot (rpm, tergque_ordem volante(:,17),

hold on

plot (rpm, torgue_ordem veolante(:,18),

hold on

plot (rpm, torgue_ordem_volante(:,19),

hold on

plot {rpm, torque_ordem volante(:,20),

held on

plot (rpm, torque ordem volante{:,6 21},

hold on

plot {(rpm, torgue_ordem volante(:,22),

hold on

plot (rpm, torque_ordem_volante(:,23},

hold on

‘plot {rpm, torque_oxrdem volante (:,24},

hold on

plot (rpm, torgue ordem volante(:,25},

hold on

plot (rpm, torgque volante, 'b.-'}

lg:l)

|r:l)

lc:l)

'r:.

N

'm: .

‘r-.
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hold on

plot (rpm, torque_veolante max, 'k.-')

grid on

title ('Crankshaft rear end actuating torque’)
xlabel {'Engine Speed [1/min]‘*)

ylabel ('Torgue [N.m]'}

legend ('0,5", '1','1,5‘,'2','2,5’,‘3‘,‘3,5’,‘4','4,5‘,‘5','5,5','6‘,‘6,5',‘7’,'
7,5','8','8,5','9','9,5','10','30,5", *11°,'11,5', 112", 'Global’, 'Permissibler)
hold off

FTorgue atuante na extremidade do damper
figure
torque_ordem_cilindrc_l=transpose (torque_ordem cilindro 1) ;
plot(rpm,torque_oxdem_cilindro_i(:,2),'b~‘}
hold on

plot (rpm, torque_oxrdem cilindro 1(:,3), 'g-")
hold on

plot {rpm, torque_ordem cilindro_1{:,4),'r-1)
bhold cn
plot(rpm,torqueuordam_cilinéro_l(:,5),'c—ﬂ
held on”

plot (rpm, torgque_ordem cilindre 1(:,6), 'm-')
hold on

plot {rpm, torque_ordem cilindro 1{:,7), 'y-')
hold on

plot (rpm, torque_ordem cilindro 1(:,8), 'k-')
hold on

plot (rpm, torque_ordem cilindro 1(:,9}, 'h:')
hold on

plet {rpm, torque_ordem cilindro_1(:,10), 'qg:’)
hold on

plot (rpm, torgue_crdem cilindro 1{:,11), 'r:")
hold on

plot (rpm, torque_ordem_cilindre_1(:,12},'c:')
heold on

plot (rpm, torque_ordem cilindro_1(:,13}, 'm:')
hold on

plot (rpm, torque_ordem cilindro_1(:,314),'y:'}
hold on
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plot {rpm, torque_ordem_cilindre 1(:,15), 'k: ")
held on
plot (rpm, torgque_ordem _cilindrc 1(:,16),'g:.")
hold on
plot (yrpm, torgue_orxrdem_cilindro_1(:,17},'xr:.")
hold on
plot (rpm, torque ordem cilindroc 1(:,18),'c:."')
hold on
plot {rpm, torque ordem cilindro 1(:,19},'m:.")
hold on
plot {(rpm, torque_ordem cilindro 1(:,20},'y:.*)
hold on
plot (rpm, torque_ordem cilindro 1 (:,21},'k:."}
held on
plot (rpm, torque_ordem cilindro 1(:,22),'b-.")
held on
plot (rpm, torgue_ordem cilindro_1(:,23),'g-.")
hold on
plot (rpm, torgue ordem _cilindro 1(:,24), 'zr~.")
hold on
plot (rpm, torque_ordem_cilindro_1(:,25), '¢c~.")
hold on
plot (rpm, torgue_cilindro_1,'b.-")
hold on
plot (rpm, torque_polia_max, 'k.-')
grid on
title{'Crankshaft front end actuating torgque’)}
xlabel {'Engine Speed [1/min]‘')
ylabel ('Torque [N.m]')
legend ('C,5','1', 1,5, 727, 72,5, 13 13 5% 4 g 5 R 1D Gt oag) g gt 1qt 1
7,5','8','8,5','8",'5,6",710', 710,55, 11, '11,5%,'12", 'Global’, 'Permissible’)
hold off
%#Carga no damper
if Tipo_damper==2 | Tipo_damper==3
figure
potencia_damper ordem=transpose (potencia_damper_ ordem) ;
plot (rpm,potencia damper ordem{:,2), 'b-1)

hold on
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plot (rpm, potencia_damper ordem(:

heold on

plot {rpm, potencia_ damper ordem/:

hold on

plot (rpm, potencia_damper crdem(:

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem/(:

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem{:

hold on

plot (rpm, potencia_damper_ ordem(:

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem!:

heold on
plot (rpm,potencia_ damper ordem|
hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:

hold on

plot (rpm,potencia_damper ordem(:

hold on
plot {rpm, potencia_damper_ ordem /|
hold on
plot (rpm, potencia_damper ordem/(
hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem{:

held on

plot (rpm,potencia_damper ordem(:

hold on
plot {rpm, potencia_damper ordem/(
hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:

hold on
plot (rpm, potencia_damper ordem(
hold on

$3), g
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.8}, k-
,9),'b:
;100 'g:
L11), '
1, 12),'c:
133, 'm:
L14), 'y
:,15), 'k
1,16}, 'g:
(17,

,1B),

:,19),

£20),

.21y,

108

'r:.

o,

'm:.,

k.

)

.-l)



plot (rpm,potencia damper ordem(:,22),'b~."')

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:,23),'g-.")

hold on

plot (rpm, potencia_damper ordem(:,24),'r-."%)

hold on

plot (rpm,potencia damper ordem(:,25),'c-."*)

hold on

plot (rpm, potencia_damper_global, 'b.-')

grid on

title ('Damper load!')

xlabel ('Engine Speed [1/minl")

ylabel (" [W]l ')
legend{('0,5',"1',"L,58','2",'2,5",%3",'3,5",'4"','4,5",75¢ 15 571 g1 rg, 51 17 !
7,5¢,'8','8,5','9','%,5',110','10,5"','11",'11,5','12", 'Global"’)

held off

end
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Apéndice C

A teoria contida nesta tese de mestrado foi utilizada na a elaboragdo do Paper:
Dimensionamento Estrutural da Arvore de Manivelas de um Motor Diesel de Alta Poténcia (SAE
2003-01-3530) apresentado no Congresso SAE 2003, vide referéncia [25].

O trabalho obteve o certificado de Mengéo Honrosa na categoria “Motores” do referido

CONgresso.
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2003-01-3530

Dimensionamento Estrutural da Arvore de Manivelas de um Motor

Diesel de Alta Poténcia

Cepyright © 2003 Society of Automotive Engineers, Inc

RESUMO

Este tmrabalho tem como objetive o dimensionamento
estrutural da arvore de manivelas de um motor Diesel de
quatro cilindros, quatro tempos, considerando as cargas
geradas pela combustdio, inércias e vibragSes torcionais,
desconsiderando a utilizacdo do amoriecedor de vibragdes
acoplado ao componente.

Essas condigBes de contorno serdo aplicadas a um
modelo de elementos finitos para a verificagdo do ciclo de
fadiga atuante, para que finalmente, seja avaliado o
coeficiente de seguranca do componente.

INTRODUCAO

Uma arvore de manivelas estd sujeita a uma série de
esforgos dindmicos que atnam de forma periddica, gerando
vibragles € conseqilentemente tensdes, as quais deverfio ser
quantificadas para que possamos assegurar a integridade
estrutural do componente,

Atnalmente, devido s exigéncias tanto técnicas quanto
comerciais, existe a necessidade dos motores de combustio
interna operar com presstes de combustio cada vez mais
elevadas, utilizando-se componentes que devem ser
otimizados da melhor forma possivel.

Os métodos modernos de calculo permitem uma precisa
avaliagio dos niveis de tensdes atuantes nas #rvores de
manivelas, bem como a verificacio da sua resisiéncia 3
fadiga. Desse modo, ¢é possivel obter coeficientes de
seguranga que garantam uma confiabilidade suficiente para
que ndo ocorram falhas de campo, bem como evitar o super
dimensionamento dos componentes,

Alexandre Schalch Mendes
Luiz Fernando Raminelli

Marcelo Peregrina Gomez
MWM Motores Diesel Itda,

CINEMATICA DO SISTEMA BIELA-MANIVELA

Inmicialmente, para que se entenda o comportamento
dindmico de wm motor de vérios cilindros, é necessaria a
compreensio e equacionamento cinematico para um motor de

um Umico ciiindro [11, [2], [3].

Figura 1: Sistemna biela / manivela.



A posiclio instantinea do pistic em relacio ac TDC
pode ser escrita em fungdio dos angulos e dimensdes
destacados na figura 1:

x={r+L)~(r-cosc+L-cosf) (1
Agrupando os termos, temos:
x=r-{I-cosa}+ L -(1-cosf) 2

Podemos obter o dngulo B como sendo uma fungdo do
angulo o. Chamando de A a relagfio entre o meio curso da
arvore de manivelas e 0 comprimento da biela, temos:

b

-
senﬁmz—sena => sen f=1-sena

cosﬁm\/iusenz B =1-72 sen’a €))

Sx=r-(l-cosa)+ L (1-vVi-2" -sen ) {4)

Expandinde em série a expressio da equacio 3, temos:
1 1
cos f=1-—A% -sen” g~ 1% .sen* a—iiﬁ sen® o
2 8 16

Das relagdes trigonométricas, temos;

1
sen” am—————;—-cos?.oz :
2 2

sen* azé—l-c032a+-1--cos4a ;
g 2 3

sen” o ZimL-C082a+i'COS4a——I--COSG(I
16 16 32

Fazendo-se as devidas substituicbes na equagiio 4,
chegaremos finalmente 2 seguinte expressio:

2 2 4 /'{5
co8 ff = |~ + - 008 2@ — - 00§ At +——— - COS BOL + -+
4 4 6 512

Como A ¢ um nimero pequeno, os termos superiores &
segunda ordem podem ser desprezados sem que haja um
comprometimento com a precisfio dos cdlculos. Portanto, a
expressdo que descreve o movimento do pistdo em relagdio ao
TDC pode ser escrita como:

2
x:r-(l-—cosa)ukL-%—(l—cos%t) 5)

Podemos agora, obter as equacBes da velocidade e
aceleragio instantdneas do pisto, da seguinte maneira;

‘_dx*dx da dx

ve=X -

T mmssman a)._...u;
dt  da di do

_dv dv da dv

dt da dr  da

Onde w ¢ a velocidade angular da arvore de manivelas e
pode ser expressa como:

w=2-T-n

Derivando a equagio 3, teremos;
A
v:Z-fr-n-r-(senczﬁ-EsenZa) {6)

Derivando a equagio 6, teremos:
az(2-7r‘n)2-rv(cosa+i-c052a) {(7)

DETERMINACAO DOS ESFORCOS DINAMICOS

FORCA DA COMBUSTAO — E a forca gerada pelos
gases durante o processo da combustio. Com a curva da
pressdo interna do cilindro em funcfio do dngulo da arvore de
manivelas, ¢ possivel calcufar a forca instantinea atuante no
pistdo. Geralmente ¢ interessante obter essas curvas por
métodos experimentais.

As curvas p=flo) variam de acordo com o regime de
operagdo e a rotagio do motor e podem ser obtidas através da
utilizacdo de um sensor de pressdo, instalado geralmente no
cabegote do motor, de forma a medir a pressio o interior do
cilindro. Um “trigger” e um sensor de rotages também sdo
necessarios para que se calcule o dngulo instantineo da arvore
de manivelas em relacio ao TDC do pistio.



Combustion Prassere [MPa]
o

i ' i i i N
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Figura 2: Curva p = [{ot) para a condigio de 2500 rpm,

A forca atuante no pistdo, para um determinado valor da
pressfio de combustfio, pode ser obtida através da seguinte
equacio:

n-d?
4

Fg=p- (8)

Onde d ¢ o didmetro do pistdo.

FORCAS DE INERCIA — Existem dois tipos de forcas
de inércia que atuam num sistema biela / manivela.

As massas envolvidas nesse tipo de sistema podem ser
reduzidas e separadas basicamente em dois fipos, uma
primeira gue possui movimenio puramente rotativo e outra
que descreve um movimento alterpativo. SHo essas massas
que irdo gerar os esforgos que serdo quantificados a seguir.

Forca de Inércia Alternativa — Sfo esfor¢os decorrentes
do movimenio das massas alternativas (ma). Fstas massas
podem ser consideradas como sendo a soma das massas do

pistio incluindo pino, anéis, fravas ¢ a massa aliernativa da
biela.

s

-
Partindo do principio onde ZF’ =ma- @, feremos a

seguinte expressio para obtengfio da forga de inércia
alternativa:

3 5
Fa=ma r-o*(cosc+ A cosla mfi—cowa +—€;—2—§cos6a)

A consideracdio apenas dos termos de primeira e
segunda ordem para o caleulo da forga de inéreia alternativa,
nfo implica em uma reducfio na preciséio dos célculos.

A forca tangencial de inércia pode ser calculada pela
seguite expressio:

cosf3

Forca de Inércia Rotativa — S#o forgas geradas pelas
massas gue possuem movimento puramente rotativo (mz).
Essas massas podem ser consideradas como sendo a soma da
parte rotativa da biela ¢ da manivela do virabrequim.

E importante observar, que dependendo do grau de
balanceamento da drvore de manivelas, malores ou menores
serdo as tensGes geradas por esses esforgos.

A forca de inércia rotativa pode ser quantificada através
da seguinte equacio:

Fao=mr-r-o’ (10)

A biela, como visto, pode ser dividida em duas massas
equivalentes. Uma que ird descrever um movimento
alternativo e outra de movimento rotativo puro.

De um modo geral podemos utilizar, sem comprometer a
precisio nos calculos, as seguintes relacoes:

Massa alternativa da biela: mab = % -mb

Massa rotativa da biela: mrb = % b

Onde mb € a massa total da biela, incluindo bronzinas,
parafusos e bucha.

FORCAS RESULTANTES NA ARVORE DE
MANIVELAS - De acordo com a figura abaixo, podemos
notar gue com a decomposicio da forga no pistio, teremos
duas componentes que irfio atuar no moente da drvore de
manivelas, uma radial que ird promover a flexdo das
manivelas gerando tensdes elevadas nos raios dos moentes e
munhdes e uma outra componente que sera a responsavel pela
geracio de torque no motor. '



Figura 3: Esfor¢os atuantes na arvore de manivelas.

A forca tangencial decorrente da pressio de combustio
serd:

ptpng.fﬁ%m? (11)

Podemos calcular agora a forga tangencial resultante que
atuard no moente da drvore de manivelas:

Frt=Ftp- Fta (12)

Considerando a proxima equagfo, € possivel quantificar a
forca radial devido 4 combustio e seguindo a mesma
metodologia, podemos calcular a forca radial resultante
considerando os efeitos das forgas de inéreia.

Frp:ﬁ’g%ﬁl (13)

Nas figuras abaixo, pedemos observar a variacio dessas
forgas em fungéo do dngulo da drvore de manivelas.

Tangantial foree [N

G 1460 200 300 440 22l 600 Hm e00
Crankshaft angie [

Figura 4: Forca tangencial para a condigio de 2500 rpm.

Redial force [N}

2 i ; i | i
i} 100 00 300 400 [EEE el 760 g00
Crankshatt angle [*]

Figura 5: Forca radial para a condigfio de 2500 rpm.

Podemos notar que o valor da forca radial é
consideravelmente superior ac da for¢a tangencial e dessa
forma, as tensBes de flexdo costumam ser maiores que as de
torcéo.

Esta afirmaglio ¢ verdadeira se partirmos do principio
que a drvore de manivelas seja projetada de tal forma, onde a
excitagdo proveniente das forgas tangenciais nfio ird gerar
deslocamentos de grandes amplitudes e conseqilentemente
tenstes de cisathamento elevadas.

Esse tipo de verificacdo é possivel de ser realizada

através de um calculo que permita a obtengiio das amplitudes
decorrentes das vibrages.

O procedimento para esse tipo de cilculo serd
demonstrado a seguir.



VIBRACOES TORCIONAIS — As 4rvores de manivelas
estdo sujeitas simultaneamente a vibragdes axiais, flexionais e
torcionais. Os métodos atuais de projeto consideram apenas
os efeitos gerados pelas vibragdes torcionais [4], [5], [6].

Atualmente, o projeto da arvore de manivelas deve
prever sua utilizacio em aplicacBes onde sfo necessdrias altas
pressbes de combustfio, para que se atenda 3s normas atuais
de emissdes e aos altos torques e poténcias requeridas para os
mais variados tipos de aplicacdes.

Esses fatores algumas vezes resultam em amplitudes de
vibragles forcionais extremamente elevadas, gerando altas
tenstes de cisalhamento e comprometendo o projeto do
componente.

Para reduzir essas tensdes de cisathamento, podem ser
utilizados amortecedores de vibragbes torcionais do tipo
viscoso, histerético, etc., que s#o na sua maioria, fixados na
parte anterior da arvore de manivelas. £ possivel ainda,
modificar o formato das curvas de combustdo, através dos
recursos existentes nos sistemas de injecfio eletrdnica de
combustivel, de forma a prolengarmos o ternpo de atuagfo da
forga tangencial na drvore de manivelas. Neste estudo, foi
verificado que ndo existe a necessidade de utilizarmos o
amortecedor de vibracoes.

Modelo Matematico Equivalente — Para que possamos
efetuar os calculos, ¢ necessdrio que seja montado um sisterna
massa/mela do tipo torcional que represente da melhor forma
possivel a drvore de manivelas em estudo.

Esse sistema, no caso de um motor de quatro cilindros,
pode possuir seis graus de hberdade e ser representado da
seguinte forma:

Kt1 Kt2 Kt3 Kt4 Kts

#
PULLEY o o o e

B
FLYWHEEL

Figura 6: Modelo equivalente.

Os valores das inércias e rigidez torcional entre cada
elemento podem ser obtidos através de softwares de CAD e
CAE respectivamente e oferecem excelente precisfo quando
comparados aos valores obtidos experimentalmente.

Figura 7: Modelo para obtenc8o da inércia de uma manivela,

Figura 8: Modelo para obtengio da rigidez torcional entre as
manivelas.

E importante observar que a inéreia da massa rotativa da
biela deve ser incorporada & inéreia da manivela.

Autovalores e Autovetores — Partindo da equagio
diferencial para as vibragGes mecénicas e valores das inércias
¢ rigidezes obtidos, é possivel pela analise modal, calcular as
freqiiéncias naturais e modos de vibrar da 4rvore de
manivelas.

Para vibragGes mecénicas temos:

M-8+ C-8(t)+ K -8(t) = T() (14)



Onde O(t) e T(t) sdo vetores que representam
respectivamente as amplitudes de vibragdo e o torque de
excitaglo para cada inércia do sistema.

As matrizes de inércia, rigidez e amortecimento sio
montadas da seguinte forma:

(7, 0 0 0 0 0
6 L, 0 0 0 o0
M = 60 0 4L 0 0 0
0 0 0 f 0 0
0 0 0 0 I, o0
[0 ¢ 0 0 0 I
| Ky, —Ky 0 0 0 07
~Kt, Kt + K, —Kt, 0 ] 0
K= 0 -Kt,  Kt,+ K ~Kt, &
0 0 -k, KL+ K, Ky, 0
0 0 0 K1, K, + Kt -Ki,
| 0 0 0 0 -Ki, Kt |

A matriz de amortecimento pode ser obtida como sendo
uma propor¢do das matrizes de inércia e rigidez, de acordo
com a seguinte equagéo:

C=a [M]+B-[K] (13)

Como no nosso caso, nfo estamos considerando a
utilizagdo de anti-vibrador, ¢ o material do virabrequim &
isotropico, a matriz de amortecimento pode ser considerada
como sendo proporcional apenas & matriz de rigidez.

Portanto:
C=0p 'K

O fator B utilizado nos calculos foi ajustado a partir de
comparages entre as amplitudes obtidas teoricamente e as
medidas experimentalmente e seu valor é 0,000018.

As massas alternativas deverfio ser substituidas por
inércias equivalentes, as quais deverio possuir a mesma
energia cinética do movimento dos pistdes.

Utilizaremos nos calculos a inércia média durante wma
rotagdo da édrvore de manivelas e seu valor pode ser
quantificado através da seguinte equagio:

2
[nhﬂma-rg-(%—%%] (16)

Com as matrizes definidas, podemos obter agora as
freqiiéncias naturais e os modos de vibrar do componente, a
partir das seguintes equagdes [7]:

det{m MM+ [K]]z 0 (17)
[- A M+ [K]}-X =0 (18)

Iremos obter, no nosso caso, 6 valores de A° que
satisfazem a condi¢do imposta do determinante da equagio
17. Esses valores representam o quadrado das freqiiéncias
nafirais do sistema.

Admitindo os valores das freqiiéncias naturais obtidas
anteriormente e calculando o sistema de equaces formado a
partir da equagdio 18, & possivel chegar as relagdes de
deslocamentos que sdo os modos proprios de vibrar.

Cada modo correspondente a uma freqiiéncia natural, ird
ser representado na forma de um vetor coluna {X}, ou seja:

Para A=) = x¥ = {Xf“ x{o Xé“}T

T
Para =%, = X® = {Xf” D¢ S Xé”}
E assim até a sexta freqiiéncia A.

. T
Para 2 =2 > X© = X x© .. x©]

Encontrados os seis modos, podemos montar agora a
matriz dos modos de vibrar, ou matriz modal,

(1 (2) 3 €5 (5) 6) ]
X1 X, X X X X

1
Xz(l) X2(2) XS) X2(4) XQ(S} X(f’)
XBEI} X;(Z} X‘E) X€4} X(5) X3(6)

[(I)]: 1 2 3 3’4 35 (s
Xf,) Xé) Xi} X:E) Xé) X)

) @) (3) (4) (3) (63
X0 x@ x® x® x® x

(1) 2) (3} (4) &) (6)
XPxXP X ox® x®  x!

Através da normalizagdio, ¢ possivel obter matrizes
diagonalizadas.

M =[of M) [@] (19)



o =[] [A}rz (20)

et "
M= @ ~[M]-I:CI>} (21)
p—— _A_T _A_
K=|o| [k]® (22)
—— _’\_T -A_
c=a| -[c]l|® (23)

Determinacfo dos Fatores de Amortecimento — A partir
das matrizes diagonalizadas podemos obter os fatores de
amortecimento para cada modo de wvibrar, utilizando 2
seguinte equagio:

- [Canl

=——ts— ;comn=1.6 (24)
2‘ [Kn,n]

Solucio através da Eguacfio de Estado — Definiremos
agora um vetor de estado e sua derivada no tempo:

ol oo

Pode-se expressar o comportamento dindmico do
virabrequim através do sistema de equagdes diferenciais de 1°
ordern:

(1) =A-x()+b() ; x(o)x[ggﬂ 26)

Onde x {0) é a condic8o inicial do sistema. A matriz
[A] e o vetor {b} possuem a seguinte forma:

AZLM?‘.K —Mf‘-c} ; b(r):{M_,?T(IJ 27)

A matriz [A] possui dimensdes (12 x 12) para seis graus
de liberdade e o vetor das excitagBes {b}, a dimensao de (12 x

1).

Calculo do Torgue de Excitacio — Como visto
anteriormente ¢ MOmENto torcor que atua na arvore de
manivelas varia de acordo com o &ngulo do virabrequim, com

a rofacdo e a carga do motor. Podemos quantificar este torque
através da seguinte equacio:

Mt=Ft-r (28)

O torque atzante em cada manivela é uma fungio
periddica continua e a solugfio para esse tipo de excitaglio ¢
obtida a partir da sua expansdo em série de Fourier [8].

& @
M) = 14-2—?— + [Af -cos(ne - 1)+ Bf,‘ -sen(no - t}] (29)

n=t

O indice k indica o cilindro para o qual faremos a
expansdo da curva de torque, visto que existe uma defasagem
na sua aplicagdo, de cilindro para cilindro. Essa defasagem,
em graus do virabrequim, ¢ fungfo do intervalo de igni¢do do
motor e obviamente do valor de k. O indice n representa o
nimere de termos da série em gque se deseja realizar a
expansdo. A maioria dos autores considera como ideal a
expansdo em 24 termos, porém, para a maioria dos casos dos
motores Diesel, 20 termos sfo suficientes.

A figura seguinte mostra graficamente o principio da
expansio em série de Fourier.
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Figura 9: Exemplo de expansdo em série de Fourier de uma
curva de press#o tangencial.

Podemos ainda reescrever a equagio 29 da seguinte
forma:

Sabendo-se que:
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Rt - et

in-t -
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Teremos:

et _inart

AF -cos(nw 1)+ BY -sen(nw-1) = A* .e__..féi____
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Fazendo:
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Obtém-se finalmente:
k oG
Ao it i
Mfk(z)ﬂ +Z{‘C;§t _ema)! +Cn e THEY Eji (30}
2
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O termo (Ao) da série de Fourier nio ird produzir
vibragGes no eixo da drvore de manjvelas, mas sim um
momento torgor constante sobre o qual irdo se superpor as

vibracdes torcionais.

Podemos agora obter o vetor das excitagles {b} da

seguinte forma:
bl
b (f)={—"
{2

sl,={0 0 0 0 0 OF;

onde:

= 3 2 1 T
p2 2o & G G S g
n M Js
No vetor {b2}, podemos observar que a primeira e a
ditima linhas sdo as que representam a parte anterior da
arvore de manivelas e o volante respectivamente. Como essas

inércias ndo possuem excitagdes externas, seus valores no
vetor sZo nulos.

Céalculo_da Resposta Permanente do Sistema — A

resposta de um sistema vibratério excitado periodicamente,
representado pela sua equagio de estado, pode ser obtida
através da matriz fundamental, ou matriz de transicio de
estado:

O(2) = e (31)

E a integral de convolugfo:

x(t) = ©(2) - x(0) % _[cp(z —7)-by-dr +
‘ (32)
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Z J(D(r ~7) (b, - ™! 4b, -7y dy

n=l g

Como estamos interessados apemas na resposta
permanente do sistema, podemos desconsiderar a resposta
transitoria @(¢)- x(0). Desenvolvendo-se a primeira integral e

as integrais abrangidas pelo somatério da expressio da
resposta a excitagio periddica, teremos respectivamente como
resuitados:

X, (f)”—“%-e‘” -[e'“ w»IJ-(—A").h,J m.;_[i_eAr _(__A—l),bo

t

X (1) = J‘ Dt ~7) (b, - ™ + by - MO dr =
a

1

J'eA-(z—r) -(b, L gt +Eﬂ _e—inm-z)d,r
G

A primeira integral refere-se ao termo constante da série
de Fourier e como visto, este ndo promove vibragdes na
arvore de manivelas, sendo assim podemos desconsidera-io.

Expandindo a2 soma da segunda integral ¢ aplicando as
propriedades comutativas da matriz fundamental, teremos:

x,(f) = —et [(in @l ~ A)" b, +(-inol ~ 4! -B,,]
Onde [1] € a matriz identidade de dimensoes (12 x 12).

Podemos definir agora uma matfiz que chamaremos de
matriz de freqiiéncia, de dimensdes (12 x 12) e a sua
conjugada:

F,=(inol - A)" ; Fu={-inol - A" (33)

Definiremos também, o vetor de resposta em freqiiéncia

& seu congefSado:



g, =F,b, i g, =Fu-b (34)

Dessa forma a resposta para uma ordem n, poderd ser
obtida da seguinte forma:

inget | ~irten -t At -

X, () =g, +g, e - (g, +g,)
Considerando que t—oc e sendo o sistema

assintoticamente estdvel, € possivel verificar que o tltimo

termo da equagfio acima se anula e porfanto, a resposta

permanente de ordem n sera:
%) =0, =g, " +g, e (35)

O vetor de resposta em freqiiéncia {g} tem dimensdes
{12 x 1). As seis primeiras linhas representam os
deslocamentos angulares e as seis uitimas as velocidades
angulares. No nosso caso, estaremos interessados apenas nas
amplitudes de vibragbes torcionais, ou sejam, as primeiras
linhas do vetor.

Utilizando-se as relagtes de Euler, podemos dizer que:
Hnj (t) = (g"; +_g_nj ) cos{nw -r)+i-(gnf ;57,1 ‘ ) sen(nw-1) =

2. Re(gnj ) cos(nw-1)}—2- Im(g,1 )-sen(no} 1)

s

Comj=1.6.

Através das relacBes irigonométricas, € possivel obter
finalmente as equagBes que determinam a amplitude de
vibragdo e a fase para cada ordem n da excitagio e para cada
inéreia §:

an = G),,j ~cos(na) -t —é)nj) (36)

Onde a amplitude de vibragfo serd;

@ﬂj. =2 \/[Re(grr; )}2 + [Im(g"j )]2 =2 -!gﬂ' ‘ (37)
E a fase:
b = tannt ) (38)
", Re(gnj_}

Finalmente, ¢ possivel obter a amplitude global de
vibragfio torcional através da seguinte equagéo:

24
;= Z@”; -cos(na)-t — b, ) (39)

=1

Na figura seguinte podemos observar graficamente as
amplitudes das vibragdes torcionais calculadas para a arvore
de manivelas considerada nesta andlise.
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Figura 10: Torciograma.

Através da combinagio dessas amplitudes com os
demais carregamentos, € possivel a verificacio das tensdes
atuantes na arvore de manivelas utilizando-se um modelo de
elementos finifos,

BALANCEAMENTO DINAMICO DA ARVORE DE
MANIVELAS

As arvores de mamvelas dos motores de quatro cilindros
em linha sfo balanceadas estaticamente, devido a disposicio
das manivelas.

Porém durante o funcionamento, irfio surgir momentos
de fletores no virabrequim que sfo gerados pelo
desbalanceamento dindmico. Dependendo da rotagiio do
motor, poderio ocorrer desalinhamentos nos munhdes que
acarretarfio no desgaste excessivo das bronzinas e em casos
extremos, até a falha do componente.

Para reduzir cu anular esses efeifos, sfo introduzidas
massas em oposicio aos moentes, gue t8m esta finalidade.
Geralmente, é recomendavel o balanceamento de 60 a 100%
das massas rotativas do motor. Em alguns casos ¢ feita
também a compensacio de wn percentual das massas
alternativas.



O percentual ou grau de balanceamento pode ser
caleulado através do equacionamento que segue:

B =2 100
MI

(40)

Onde:
My=my rody+ms 15 -d,
My =m n-d+msr-dy+mg-r, dy+mg rg-dg

O balanceamento da drvore de manivelas em estudo é de
aproximadamente 60 %,

Figura 11: Dimenstes para verificagiio do balanceamento.
MODELO DE ELEMENTOS FINITOS

MODELO - Utilizando um modelo geométrico
completo ou parcial da drvore de manivelas e incluindo-se a
regifo dos mancais do bloco do motor, de mode a considerar
a sua rigidez, iremos gerar através eclementos solidos
tetra¢dricos parabolicos, a malha de elementos finitos, a qual
deve ser refinada nas regies de concentragdo de tensdes, ou
seja, nos raios dos moentes e munhdes e nos firros de dleo
lubrificante.

i0

Deveremos considerar elementos de contato entre os
munhdes da drvore de manivelas e os mancais principais. No
caso de uma analise estdtica, nfio & necesséria a consideragio
da rigidez do filme de 6leo, visto que a complicagio para a
obtencAo deste parimetro, ndo ira justificar o ganho de
precisio nos resultados. Numa analise modal, entretanto, esta
rigidez afeta de forma consideravel os valores das frequiéncias
naturais calculadas.

Os esforcos transmitidos da biela para a arvore de
manivelas podem ser aplicados sob a forma de presséo,
distribuida em uma édrea de atuagdio previamente verificada,
sem que exista a necessidade de simular o contato entre o
olhal maior ¢ o moente. Essa simplificaciio resulta em um
ganho considerivel no tempo de processamento e o0 erro
cometido serd menor que 4,8 %.

Como iremos considerar o efeito das forcas de inéreia
rotativas, deveremos incluir nos moentes as massas rotativas
das bielas.

O modelo de elementos finitos considerado para esta
analise possui 192543 elementos e 321086 nos.

Figura 12: Modelo de elementos fisitos

CONDICOES DE CONTORNO - Deveremos analisar
todas as condig@es de utilizagio do motor para definirmos
qual € a mais critica. De um modo geral, as condigdes mais
severas sfo as de torque maximo, poténcia maxima e maxima
rotagdc do motor.

Néo € possivel de antemao, dizer qual dessas condicBes
serd a de maior selicitagdo, pois existem diversos fatores que
implicam em niveis de tensdio mais ou menos elevados.



Para esse caso especifico de
considerados os seguintes carregamentos:

aplicagdo, foram

Forca Radial atuante na Arvore de Manivelas — De
acordo com. a2 equagio 12, teremos:

Condic#o de méximo torque:
(130 bar, 12° ATDC @ 1200 rpm): Fr = 103097 N.

Condigio de poténcia méxima:
(130 bar, 12° ATDC @ 2500 rpm): Fr= 92318 N.

Condicdo de maxima rotacio;
{80 bar, 6° ATDC @ 3300 rpm}: Fr = 43141 N,

Forca de Inéreia Alternativa — De acordo com a equacio
9, teremos:

Condicio de maximo torque:
{(TDC @ 1200 rpm): Fa = 3480 N.

Condi¢fio de poténcia maxima:
{TDC @ 2500 rpmy): Fa = 15104 N,

Condicdo de maxima rotacdo:
(TDC @ 3300 rpm): Fa = 24746 N

Forca de Inércia Rotativa - Baseado na equagfio 10,
poderemos aplicar o carregamento referente ds massas
rotativas do sistema. Nommalmente os programas comerciais
de analises pelo método dos elementos finitos, possuem uma
forma bastanie simples para aplicaclio dessas cargas, que
consiste na imposigiio da velocidade angular do eixo para
cada uma das condigdes apresentadas nos itens anteriores.

Torgue Indicado do Motor — Esse carregamento é o
termo constante obtido da expansio da curva do torque
instantdneo em serie de Fourier. Obviamente, esse termo é
diferente para cada condi¢fio de operagiio do motor.

Amplitndes das Vibractes Torcionals — Esses valores
sdo obtidos através de um programa de computador
especifico, onde foi implementado o equacionamento exposto
anteriormente.

Conhecidos os valores das amplitudes para cada ordem
de vibragio e para cada manivela, aplicam-se rotagdes no
virabrequim  correspondentes a cada condicdo  de
funcionamento. Abaixo, estfo especificados os dngulos de
vibragéo na extremidade anterior do virabrequim.

Condi¢fio de maximo torque: 0,04° @ 1200 rpm.

Condicic de poténcia maxima: 0,18° @ 2500 rpm.
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Condic8o de méxima rotagiio: 0,24° @ 3300 rpm.

Deverdo ser aplicadas condigfes de simetria restringir o
movimento do bloco do motor, bem como restrigSes de
rotagdo no virabrequim de modo a evitar movimentos de
corpo rigido.
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Figura 13: Tens#o méxima principal.

Figura 14: Tensfo minima principal.

VERIFICACAO DA RESISTENCIA A FADIGA DA
ARVORE DE MANIVELAS

A teoria utilizada para a verificagie do limite de
resisténcia & fadiga neste estudo € baseada nos conceitos da



fadiga de zalto ciclo, considerando-se que o componente terd
vida infinita para um nimero de ciclos superior a 10’

Os carregamentos aplicados no modelo de elementos
finitos deverfio ser combinados, de modo a obiermos os
maiores ciclos de fadiga para cada condigio de operagio do
motor.

O ciclo critico de fadiga para a arvore de manivelas em
questio  foi  obtido combinando-se o5  seguintes
carregamentos;

A tensfio maxima principal foi calculada somanda-se as
tensbes geradas pela forga radial, forgas de inéreia rotativas,
ampiitudes das vibragGes torcionais e o torque indicado do
motor.

A tensdo minima principal € o resultado da soma entre
as forgas de inéreia alternativas, forcas de inércia rotativas,
amplitudes das vibracBes torcionais de sentido oposto as
anteriores e o torque indicado do motor.

Como as vibrag@es torcionais sdo de pequena amplitude,
as tensdes de cisalhamento atuantes na drvore de manivelas
sdo pequenas ¢ portanto, ¢ possivel a utilizacio de um
diagrama de Goodman modificado, para andlise de tensdes de
flexfio.

Abaixo sfo mostradas algumas relagdes uteis para a
verificagdo da resisténcia a fadiga de um componente:

o, = O iax J‘mcmin (41 )
2
o, = T max ;Gmin (42)

Onde:

Oy = Tensdo média

o, = Amplitude da tenséo ciclica
Gpax — 1 €NSE0 MAXIMA

Oy = Tensdo minima

A figura seguinte torna mais evidentes as relacdes acima
demonstradas.
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Stress

Figura 15: TensGes ciclicas.

Obtida a tenso média do ciclo e tendo disponivel o
diagrama de Goodman para o material da arvore de
manivelas, ¢ possivel avaliar o coeficiente de seguranca a
fadiga do componente [9], [10].
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Figura 16: Diagrama de Goodman modificado.

A obtengio do limite de fadiga do material deve ser feita
preferencialmente, através de pegas acabadas para que se leve
em consideracio todos os fatores que tém influéncia na
determinacfio do limite de fadiga.

Devido ao alto custo para obtermos essa propriedade
atraves da quebra de vérios componentes, podemos avaliar a
resisténcia  do  componente, utilizando-se os  fatores
modificadores da resisténeia 2 fadiga.

FATORES MODIFICADORES DO LIMITE DE
FADIGA ~ A partir do limite de fadiga de um corpo de prova
padronizado, ¢ possivel estimar o limite de fadiga de um
componenie qualquer, utilizando-se os fatores descritos
abaixo.



Oy = ka-kb-ke-kd -ke-lf -G, (43)
Onde:

Owe = Limite de fadiga por flexdo alternada do corpo de
prova

Gy = Limite de fadiga por flexfo alternada do
componente

ka = Fator de acabamento superficial

kb = Fator de tamanho

kc = Fator de confiabilidade

kd = Fator de temperatura

ke = Fator do efeito das concentragdes de tenséo
kf = Fatores diversos

Basicamente, sdo quatro os fatores que deverfo ser
levados em consideracfio para essa analise:

Fator de Acabamento Superficial — Em func¢fio da
rugosidade superficial de uma pega e da sua resisténcia 2
tracfo, existird uma grande variagio no limite de fadiga. Essa
variacio foi bastante estudada para o caso dos agos e poderd
ser utilizada para os ferros fundidos nodulares e acos
fondidos.

Para uma mgosidade superficial de 4 pm e um limite de
ruptura de 1800 MPa, o fator de acabamento superficial sera
de 0,855.

Fator de Tamanho — Este fator leva em consideragido a
redugfio que existe na resisténcia a fadiga de um componente,
em fimgBo do aumento do seu difmetro e pode ser
quantificado através da seguinte equagéo:

kb = 1,189 g% (44)

Considerando ¢ didmetro dos moentes de 63 mm, teremos
como fator de tamanho 0,796.
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Figura 17: Fator de acabamento superficial {10].

Fator de Confiabilidade — Devido 4 namreza estatistica
do valor do limite de fadiga de wm material, torna-se
necessaria a iniroducéo desse fator para a estimativa dessa
propriedade. Geralmente os ensajos de fadiga sfo realizados
com uma confiabilidade de 50%.

Para efeito de cdlculo, consideramos confiabilidades
entre 95 a 99%, seguindo a distribuicio normal, que implicam
respectivamente em fatores de 0,868 a 0,814.

Fator de Temperatura — Leva em consideracdo o efeito
da reducgo do limite de fadiga, que ocorre com ¢ aumento da
temperatura na qual o componente esta sujeito.

Existira uma redugdio consideravel nesta propriedade,
para temperaturas acima de 350 °C. Como as &rvores de
manivelas operam em temperaturas inferiores, podemos
considerar kd = 1,0.

Outros fatores modificadores do limite de fadiga dos
componentes como, por exemplo, os devidos as
concentracdes de tensdo, ja& estio sendo levados em
congideragio no modelo de elementos finitos.

Considerando todos esses fatores, € possivel a
determinaciio do limite de fadiga corrigido para as regifes
tratadas termicamente. Esse valor sera de 366 Mpa.

Pelo fato das arvores de manivelas serem componentes
onde falhas estruturais ndo sdo admitidas, torna-se necessaria
a consideracdo de um fator de seguranga a fadiga, compativel
com as caracteristicas do material e os desvios do processo de
fabricagio, que por mais controlados que sejam sempre
existirdo.



A figura seguinte mostra o diagrama de Goodman para a
drvore de manivelas analisada, incluinde as tensdes do
carregamento responsavel pelo maior ciclo de fadiga
encontrado.

As linhas fracgjadas representam os limites onde,

estatisticamente nfo deverfo ocorrer falhas estruturais no
componente,
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Figura 18: Diagrama de Goodman para o componente.

O coeficiente de seguranca 4 fadiga para a arvore de
manivelas analisada ¢ de 2,47,

Considerando-se todos os efeitos que possam ter
influéncia neste componente, estimamos que ¢ coeficiente de
seguranga minitmo a ser admitido € de 1,73.

CARACTERISTICAS DO MOTOR CONSIDERADO
NESTE ESTUDO

A seguir serfio apresemtadas as principais caracteristicas
do motor cuja drvore de manivelas foi objeto deste estudo.

Seqiiéncia de ignigdo: 1-3-4-2

Sentido de rotagiio: Anti-hordrio, visto pelo volante.
Comprimento da biela: 207 mm

Di&metre do pistfio: 105 mm

Meio curso da drvore de manivelas; 68,5 mm

Torque méaximo: 700 N.m @ 1200 rpm

Poténcia méxima: 152 kW @ 2500 rpm
Rotagdo maxima do motor: 2850 rpm
Massas alternativas: 2,417 kg

Inércias [kg.m?):

I1 == 0,0340
12 =0,0438
I3 =0,0438
14 = 10,0624
15 =0,0448
16 = 0,460

Rigidez torcional [N.m/rad}:
Kitl = 1516005
K2 = 1271000
K13 = 1612000
Ktd = 1186000
Kit5 = 2212000

Freqiiéncias naturais da drvore de manivelas:

1°: 0,0 4°:1212,0 Hz
2°:332.6 Hz 5°: 14538,6 Hz
3°:761,7 Hz 6°:1637.,6 Hz

Di&metro dos moentes: 63 mm
Didmetro dos munh&es: 86 mm

Material da drvore de manivelas: SAE J403 — UNS
G15480 N

CONCLUSOES
De acordo com os resultados obtidos, verifica-se que a

drvore de manivelas analisada nHo apresemtari problemas
estruturais quando em funcionamento.



A utilizacfo de wma curva de combustio otimizada ird
promover baixas amplitudes de vibragSes torcionais. Sendo
agsim, de acordo com a metodologia de célculo apresentada,
verifica-se que € possivel a remogdo do anti-vibrador do
virabrequim.
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